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ПЕРЕЛІК УМОВНИХ ПОЗНАЧЕНЬ ТА СКОРОЧЕНЬ 
 
Лінійні виміри, площі та кути: 
bвік – довжина вікна запірно-регулюючого елемента, м; 
прD  – середній діаметр пружини, м; 
прd  – діаметр дроту пружини, м; 
ЗРЕd  – діаметр запірно-регулюючого елемента, м; 
трd  і тр  – відповідно внутрішній діаметр і товщина стінки трубопроводу, м; 
е  – ексцентриситет, м; 
ЗРЕl  – довжина між крайніми буртиками запірно-регулюючого елемента, м; 
пl  – сумарна довжина поясків запірно-регулюючого елемента, м; 
трr  – внутрішній радіус трубопроводу, м; 
ЗРЕx  – переміщення запірно-регулюючого елемента, м; 
осцx  – амплітуда осциляції запірно-регулюючого елемента, м; 
rx,  і   – відповідно поздовжня, радіальна і кутова координати, м, м, град.; 
δ – радіальний зазор між запірно-регулюючим елементом та гільзою, м; 
δщ – зазор між стінками щілини, м; 
θн – нестаціонарний кут нахилу вектора швидкості потоку робочої рідини 
до осі запірно-регулюючого елемента, град. 
 
Сили: 
прP  – сила пружини, Н;  
трP  – сила тертя, Н; 
Ркер = Ркер (t) – сила керування, Н. 
 
Тиск: 
рж – тиск живлення, МПа; 
рз – тиск зливу, МПа; 
ip  – тиск у i-й камері, МПа; 
p  – перепад тиску, МПа. 
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Швидкість, витрати та потужність: 
c  – швидкість звуку в робочій рідині, м/с; 
q та qт – відповідно дійсна та теоретична витрати, м
3/с; 
T  – період, с; 
t  – час, с; 
v – швидкість течії робочої рідини, м/с; 
),( txvi  – середня швидкість потоку в i-й трубі, м/с; 
f  – частота, Гц; 
f 2  – колова частота, с–1; 
N – потужність, Вт; 
n – частота обертання, с–1; 
t

0  – дотична напруга, МПа. 
 
Характеристики робочої рідини: 
  – коефіцієнт динамічної в’язкості робочої рідини, сПа  ; 
t – коефіцієнт кінематичної в’язкості робочої рідини, м2/с; 
ρ – густина робочої рідини, кг/м3; 
РРЕ  – модуль об’ємної пружності робочої рідини, МПа; 
сумЕ  – модуль об’ємної пружності робочої рідини з урахуванням вмісту не-
розчиненого повітря, МПа. 
 
Коефіцієнти: 
сгд – коефіцієнт жорсткості гідродинамічної пружини, кг/с
2; 
0трk  – коефіцієнт тертя запірно-регулюючого елемента, кг/с; 
kін – коефіцієнт, який враховує інерційну дію неусталеного потоку на запір-
но-регулюючий елемент, кг/с; 
λн – коефіцієнт гідравлічного опору тертя нестаціонарного ламінарного ру-
ху робочої рідини; 
μ ГР – коефіцієнт витрат гідророзподільника. 
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Параметри гідророзподільника та удосконаленого гідравлічного 
вібраційного контуру: 
трE  – модуль пружності матеріалу трубопроводу, МПа; 
m – маса запірно-регулюючого елемента та пов’язаних із ним елементів, кг; 
спр1, спр2 і спрΣ – жорсткості 1 і 2 пружин і сумарна відповідно, Н/м; 




i  – кількість елементів; 
j – уявна одиниця, 1j ; 
Re – число Рейнольдса; 





 – число Рейнольдса, що обчислюється за миттєвим значенням 
швидкості ; 
s  – перетворювач Лапласа; 

 
 – критерій кавітації (число кавітації). 
 
Скорочення: 
ГА – гідроагрегат; 
ГВК – гідравлічний вібраційний контур; 
ГМ – гідромотор; 
ГР – гідророзподільник; 
ЗРЕ – запірно-регулюючий елемент; 











Широке застосування ГА для виконання робочих та допоміжних функ-
цій технологічних та мобільних машин обумовлено тим, що вони мають ма-
лий об’єм і масу на одиницю встановленої потужності, можливість плавно-
го, безступеневого регулювання швидкості та зусиль, малу інерцію вико-
навчих механізмів, простий та надійний захист від перевантажень; дозво-
ляють будувати як прості, так і складні системи, отримати режими роботи, 
змінні в часі автоматично та за заданою закономірністю, легко організувати 
внутрішні зворотні зв’язки [102]. ГА обертання, які найбільш повно задоволь-
няють вимогам ощадливої витрати матеріалів і енергоресурсів та забезпе-
чують високі показники ККД і надійності, підтримують постійну силу натя-
гу на його виході. Зокрема, сила натягу дроту в верстатах для намотування 
обмоток електродвигунів суттєво впливає на коефіцієнт заповнення пазу, 
від якого залежить потужність та ККД електродвигуна. 
Використання в ГА обертання ГМ, які забезпечують високе від-
ношення крутного моменту на вихідному валу до моменту інерції ротора, 
дозволяє суттєво підвищити їх технічний рівень. Як зазначено в роботі [87], 
на ГМ у середньому припадає не більш ніж 5 % моменту інерції механізму, 
який обертається, що дозволяє забезпечити високу швидкодію ГА. Крім то-
го, ГМ забезпечує необмежену в часі роботу на малих швидкостях. 
Тенденція останніх десятиліть більш широкого застосування гід-
роапаратів з осциляцією обумовлена прагненням споживачів до під-
вищення технічного рівня ГА. Використання гідроапаратів із гідрав-
лічною осциляцією дозволяє будувати ГА на єдиній енергетичній основі, 
значно спростити їх експлуатацію та обслуговування, підвищити надійність. 
Технічний рівень і подальший розвиток ГА обертання нерозривно 
пов’язані з поліпшенням їх динамічних характеристик. Існуючі конструкції 
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ГА обертання, методи їх розрахунку та проектування мають ряд особливос-
тей, без урахування яких не можливо поліпшити їх динамічні характеристи-
ки, такі як: удосконалення схемних рішень ГА та компоновки його елемен-
тів; комплексного урахування при математичному описі ГА нестаціонарно-
сті гідромеханічних процесів і характеристик РР, що змінюються в процесі 
його функціонування; підвищення точності розрахунку витоків у рухомих 
елементах ГА; сили тертя на осцилюючому ЗРЕ ГР, які підвищують точ-
ність математичної моделі ГА.  
Потрібно зазначити, що на сьогодні відсутні схемні рішення гідравліч-
ної системи керування ГА обертання, які б забезпечили постійну силу натя-
гу на його виході. Тому розробка та дослідження ГА обертання, удоскона-
лення його конструкції, створення науково обґрунтованих методів їх розра-
хунку та проектування становить складову важливої наукової проблеми, що 
має також не меншу практичну значущість. 
Автори висловлюють щиру подяку докторам технічних наук, профе-
сорам А.П. Кононенку й І.В. Ніколенку за ряд цінних зауважень, зроблених 




РОЗРОБКА ПРИНЦИПОВОЇ СХЕМИ ГІДРОАГРЕГАТУ  
ОБЕРТАННЯ 
 
1.1. Аналіз схемних рішень та компоновок гідроагрегату обертання.  
Визначення впливу характеристик керуючої гідроапаратури на його 
динамічні властивості 
Відомі переваги гідравлічних елементів і систем обумовили їх широке 
використання в сучасному машинобудуванні, дозволили створити зовсім 
нові, з погляду споживчих властивостей машини, пристрої, удосконалити 
машини, що вже випускаються. Як зазначено в [10, 109], характерними тен-
денціями розвитку ГА та їх елементів є: інтеграція компонентів гідравліки з 
мікроелектронікою, розвиток комплектних ГА блочно-модульної конструк-
ції з використанням уніфікованої високотехнологічної елементної бази, ба-
гаторазовим збільшенням номенклатури, уніфікацією приєднувальних роз-
мірів, підвищенням технічних параметрів. 
Розглянемо схемні рішення та системи керування ГА обертання. 
У ГА для регулювання швидкістю обертання ГМ із системою LS (load 
sensing – чутливий до навантаження), рис. 1.1 [88].  
 











Рис. 1.1. Гідравлічна схема ГА 
для регулювання швидкості обертання 
ГМ із системою LS: Б – бак; Н – насос; 
КЗ – запобіжний клапан; МН – мано-
метр; ДР – регулюючий дросель; ГМ – 
гідромотор; РВ, РТ – золотниковий 
розподільний пристрій із гідравлічним 
керуванням; ГЦ – гідроциліндр керу-
вання витратою насоса; Ф – фільтр 
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Відмітною особливістю даного ГА є те, що завдяки виконанню золот-
никового розподільного пристрою з гідравлічним керуванням у вигляді 
з’єднаних паралельно регуляторів витрати РВ та тиску РТ, які відслідкову-
ють різницю тиску на регульованому дроселі ДР, установленому в напірній 
магістралі ГА, та керують гідроциліндром ГЦ, забезпечується споживання 
мінімальної потужності за рахунок підтримання витрати та тиску у відповід-
ності з навантаженням ГМ. 
Недоліком цього ГА є невисока чутливість ЗРЕ регуляторів витрати 
РВ та тиску РТ до гідравлічних керуючих сигналів, що обумовлено наявніс-
тю значних сил тертя спокою, облітерації, гідродинамічних та сил регулю-
ючих пружин. Зауважимо, що гістерезис регуляторів витрат та тиску стано-
вить близько 4 %. Таким чином, недоліком даного ГА є невисока чутливість 
до коливань тиску на вході та виході з гідромотора ГМ, золотникового роз-
подільного пристрою з гідравлічним керуванням (РВ, РТ), а отже, невисока 
точність його підтримання, великий час спрацьовування. Крім того, гідро-
циліндр керування ГЦ витратою насоса Н, як і існуючі регулятори насосів, 
що містять виконавчі гідроциліндри, має значну силу тертя, що знижує точ-
ність регулювання, не дозволяє підтримувати постійну в часі частоту обер-
тання вала гідромотора ГМ та забезпечити постійну силу натягу дроту, а 
отже, високу ефективність та показники технічного рівня ГА. 
Для стабілізації частоти обертання в деяких ГА використовують регу-
лятори витрат [87], але вони не забезпечують стабільної частоти обертання 
та заданої жорсткості при малих обертах виконавчого механізму, їх ЗРЕ 
мають значну силу тертя. 
Проаналізуємо типові ГА стабілізації обертів. Особливістю ГА стабі-
лізації обертів, роботу якого наведено в [33], є те, що для стабілізації обер-
тів вихідного вала використовується гідромеханічний зворотний зв’язок. 
Недоліками даної схеми, які знижують точність стабілізації частоти обер-
тання, є наявність значних сил тертя у силовому гідроциліндрі, гідроцилін-
дрі ізодрома, розрахунок і врахування яких спричиняє значні труднощі, а 
також наявність люфтів у механічному зворотному зв’язку. Крім того, конс-
труктивна реалізація такого ГА є достатньо складною. Це обмежує ефекти-
вні сфери його використання. 
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В [70] описано роботу ГА обертання, розробленого ВНІДГідропривід 
(рис. 1.2), відмітною особливістю якого є наявність зворотного зв’язку за 
положенням та використання ГР 6, який здійснює пришвидшений холостий 
хід. Недоліками цього ГА є значні сили тертя на ЗРЕ ГР 6, що знижує точ-
ність підтримання частоти обертання, а також використання для керування 
ГА слідкуючого ГР 2 з електрогідравлічним керуванням, тобто спеціально-
го електричного блока та роліко-лопатевого ГМ, що значно ускладнює 
конструкцію даного ГА, підвищує собівартість та обмежує сферу використання.  
 
 
Рис. 1.2. Комплектний 
електрогідравлічний агрегат 
обертання: 1 – ГМ; 2 – слід-
куючий ГР; 3 – блок запобіж-
них клапанів; 4 – дросель; 5 – 
шунтувальний ГР; 6 – ГР 
пришвидшеного ходу; 7 – ГР 
з електрокеруванням 
 
В роботі [35] наведено схему та описа-
но роботу ГА обертання з електрогідравліч-
ним керуванням та механічним зворотним 
зв’язком. Недоліки цього ГА такі ж, як і в 
розглянутих роботах [33, 70]. 
Фірмою Мannesmann Rexroth для регулю-
вання частотою обертання розроблено електро-
гідравлічний агрегат обертання (рис. 1.3) з 
компенсацією щодо збурення [126]. Даний 
ГА забезпечує високу точність підтримання 
частоти обертання, однак, його недоліками є 
використання двох видів енергії: електричної 
та гідравлічної, що знижує надійність, та елект-
ронної системи керування, що підвищує його 
собівартість та ускладнює технічне обслуго-
вування.  
Серед намотувальних верстатів, до 
складу яких входять ГА обертання, найбіль-
шого поширення набули верстати для намоту-
вання рядових обмоток (однорядних  і  багато- 
рядних) [113]. ГА обертання є одним із основних елементів таких верстатів, 
який визначає показники їх технічного рівня. До складу такого ГА обертан-
ня входять: регульований привід, передавальний механізм та механізм ке-
рування. До функцій ГА обертання входять забезпечення оптимальної 
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швидкості обертання шпинделя, підтримування постійною сили натягу дро-
ту. Технічний рівень намотувального верстата залежить від його точності: 
геометричної форми; механізмів і пристроїв, які забезпечують формоутво-





























Рис. 1.3. ГА регулювання частотою обертання: 1 – вмикач; 2 – задавач часто-
ти обертання; 3 – перетворювач лінійної функції з насиченням RA1; 4 – інвертор; 5 
– суматор; 6 – підсилювач потужності; 7 – універсальна картка UK2; 8 – узгоджу-
вальний підсилювач; 9 – регулятор; 10 – тахогенератор; 11 – пропорційний розпо-
дільник 4WRE 
 
У намотувальному верстаті з гідравлічним приводом (рис. 1.4) швид-
кість переміщення поршня циліндра 9 розкладника визначається кількістю 
РР, що надходить із насоса 6, а оскільки гідродвигун 5 є приводом шпинде-
ля, який обертає каркас котушки, на яку намотується дріт, то здійснюється 
синхронний зв’язок між шпинделем і розкладником. Відношення швидкості 
переміщення поршня циліндра 9 до швидкості обертання ротора гідродвигу-
на є постійною величиною і залежить від величини ексцентриситету насоса 
1. Зміна ексцентриситету здійснюється за допомогою механізму регулювання 
2 [92]. В гідравлічних приводах таких верстатів, які мають невеликі габари-
ти, досягається достатньо точна і жорстка синхронність у роботі шпинделя і 
розкладника. 
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Рис. 1.4. Гідравлічна схема ГА верстата для рядового намотування: 1 – ра-
діально-поршневий насос; 2 – механізм регулювання; 3 – запобіжний клапан; 4 – 
напірний золотник; 5 – реверсивний гідродвигун; 6 – реверсивний насос; 7 – до-
поміжний ГР; 8 – основний ГР; 9 – циліндр; 10 – бак 
 
Аналіз роботи ГА верстата для рядового намотування показав, що 
якість його роботи залежить від здатності напірного золотника 4 підтриму-
вати постійний тиск у ГА, основного ГР 8 та допоміжного ГР 7, швидко, з 
заданою точністю, відпрацьовувати керуючі сигнали. Проте внаслідок знач-
них сил тертя, гідродинамічних сил та сил регулюючих пружин, що діють 
на ЗРЕ напірного золотника 4, основного ГР 8 та допоміжного ГР 7, вони не 
забезпечують високу точність підтримання, в заданих межах, тиску в ГА і 
чутливість до його зміни. Це знижує рівномірність обертання ротора гідро-
двигуна 5, не забезпечує постійної сили натягу дроту, а отже, ефективність 
та показники технічного рівня ГА намотувального верстата. Таким чином, 
вихідні характеристики напірного золотника 4, основного ГР 8 та допоміж-
ного ГР 7 суттєво впливають на характеристики ГА. Підвищуючи їх чутли-
вість до зміни тиску керування, підвищується точність і ефективність функ-
ціонування ГА верстата. 
Застосування у намотувальних верстатах слідкуючого ГА (рис. 1.5), 
який працює за принципом компенсації сил, дозволяє забезпечити постійну 
 16 
силу натягу дроту. Такий ГА, порівняно з електрогідравлічним, має прості-
шу структуру, а отже, надійніший і дешевший [82], тому його доцільно ви-
користовувати як виконавчий механізм для здійснення як операції намоту-
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Рис. 1.5. Структурна схема слідкуючого ГА, збудованого за принципом 
компенсації сил: ДЖ – джерело живлення; ДР – дроселюючий гідророзподільник; 
ОД – об’ємний двигун; СП – силова механічна передача; ПМ – порівняльний 
(підсумувальний) механізм; ЗЗ – зворотний зв’язок; ПП – підсилювач потужності 
 
Технічні показники, а отже, й ефективність роботи такого ГА, покра-
щуються за рахунок введення зворотного зв’язку та суттєво залежать від 
характеристик елементів, що входять до його складу, і, в першу чергу, дро-
селюючого ГР. Потрібно зазначити, що на ЗРЕ дроселюючого ГР діють си-
ли тертя спокою, облітерації, гідродинамічна сила, що знижує його чутли-
вість до зміни вхідних гідравлічних сигналів і, як наслідок, зменшує точ-
ність підтримування в заданих межах вихідної величини, що суттєво впли-
вають на вихідні характеристики ГР та робочі процеси в ГА. 
Дроселюючі ГР, що випускаються промисловістю [36, 110], містять 
ЗРЕ, які виконано у вигляді прецизійної пари плунжер-гільза. Ефективним 
шляхом підвищення вихідних характеристик таких ГР є зменшення в них 
сили тертя за рахунок осциляції ЗРЕ, яка здійснюється електричним вібра-
ційним контуром, що дозволяє підвищити точність, підтримувати в заданих 
межах вихідну величину та чутливість до керуючих сигналів [110]. Однак 
існуючі дроселюючі ГР мають складну конструкцію та не дозволяють орга-
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нізовувати внутрішні гідравлічні зворотні зв’язки, що ускладнює конструк-
тивне виконання ГА. 
У ГР із пропорційним електричним керуванням реалізація електрич-
ного вібраційного контуру здійснюється за рахунок накладання осцилюю-
чого сигналу, частотою (150–200) Гц і амплітудою (50–100) мА, на вхідний 
електричний сигнал [110] та потребує включення до цього контуру додат-
кової обмотки та наявності спеціальних модулів осциляції у системі керу-
вання. Це ускладнює конструкцію ГР та підвищує його ціну. А у випадку 
гідравлічного керування потребує додатково використовувати інший вид 
енергії, що знижує надійність ГР. Зазначимо, що осциляція може бути реа-
лізована за допомогою електричних, механічних та гідравлічних вібрацій-
них контурів, огляд яких зроблено нами у роботі [79]. 
Використання гідроапаратів із гідравлічним керуванням та гідравліч-
ною осциляцією дозволяє легко організовувати внутрішні гідравлічні зворотні 
зв’язки, що значно спрощує конструкцію ГА та забезпечує високу точність 
підтримання вихідної величини і чутливість до керуючих сигналів, що 
дозволяє підвищити показники його технічного рівня.  
Запропонована в статті [5] концепція побудови апаратів із гідравліч-
ною осциляцією, де для здійснення осцилюючого зворотно-поступального 
руху ЗРЕ пропонується використовувати пульсації тиску РР із виходу 
об’ємного насоса, на сьогодні не повністю реалізована в конструктивному 
виконанні окремих гідроапаратів. А саме, розроблений ГВК має досить не-
високий коефіцієнт підсилення амплітуди пульсацій тиску РР і великі габа-
рити. 
Методам покращення статичних і динамічних характеристик насосів 
та гідромоторів присвячено роботи [71, 86, 91] та ін. Як зазначено в роботі 
[102], подальше підвищення їх вихідних характеристик потребує значних 
затрат і не завжди економічно обґрунтовано. Перспективною тенденцією в 
розробці та удосконаленні ГА обертання є використання гідроапаратів із гі-
дравлічною осциляцією з суттєво покращеними динамічними характерис-
тиками та введення гідравлічного зворотного зв’язку, а також гідроапаратів 
з електричною осциляцією, а саме, слідкуючих з електрокеруванням та з 
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пропорційним електричним керуванням. ГА з гідравлічною осциляцією та 
гідравлічним керуванням забезпечать суттєве поліпшення динамічних харак-
теристик машин, підвищать їх надійність, спростять технічне обслугову-
вання та експлуатацію, дозволять повною мірою реалізувати переваги 
об’ємного ГА. 
На основі аналітичного огляду літературних джерел установлено, що 
існуючі ГА обертання мають складну конструкцію та містять електрогідра-
влічну чи електромеханічну системи керування. Конструкції гідравлічних 
вібраційних контурів апаратів із гідравлічною осциляцією не забезпечують 
високого коефіцієнта підсилення та мають складну конструкцію. 
Аналіз літературних джерел, наведений вище, дозволив установити, 
що підвищення показників технічного рівня, ефективності функціонування 
й експлуатації ГА обертання можна отримати удосконаленням гідравлічної 
системи керування, використанням удосконаленого ГР із гідравлічною ос-
циляцією і введенням гідравлічного зворотного зв’язку за тиском. Це є ак-
туальним та складним завданням, яке існує в промисловості. Розв’язання 
цього завдання потребує удосконалення принципової схеми ГА і дослі-
дження його динамічних характеристик на базі розробки уточненої матема-
тичної моделі. 
 
1.2. Розробка гідророзподільника з гідравлічною осциляцією та 
принципової схеми гідроагрегату обертання 
Виконаний огляд літературних джерел показав, що використання як 
ГВК резонатора з шунтувальним патрубком дозволяє досягти підсилення 
амплітуди пульсацій тиску РР. Такий ГВК має просту конструкцію, невели-
кі габарити та здатний забезпечити достатньо великий коефіцієнт підсилен-
ня. До складу розробленого ГВК входять: циліндричний корпус 1 (ємнісний 
елемент) (рис. 1.6) із внутрішнім патрубком 2 (інерційний елемент), діаметр 
якого менше діаметра вхідного патрубка 3, які разом реалізують шунтуваль-
ний резонансний контур. Патрубок 3 з’єднує ГВК із магістраллю живлення 











Рис. 1.6. Схема резонатора з шунтувальним патрубком: 1 – циліндричний 
корпус; 2 – внутрішній патрубок; 3 – вхідний патрубок; 4 – вихідний патрубок 
 
Резонансний шунтувальний контур є резонатором Гельмгольца, у яко-
му як пружний елемент використовується гідравлічна ємність. Вона 
з’єднується з основною магістраллю каналами, які мають інерційний опір. 
РР у внутрішньому патрубку є масою, що коливається. При зсуві цієї маси, 
наприклад у бік камери резонатора, РР у камері стискається і виникаючі си-
ли надлишкового тиску виконують роль повертаючої сили, яка підсилює 
амплітуду пульсацій тиску РР. Максимальний надлишковий тиск maxрp , 









де А – площа внутрішнього патрубка; W0 – об’єм камери; L – довжина каме-
ри; 2l  – довжина внутрішнього патрубка. 
Власна частота коливань у внутрішньому патрубку, або частота резо-





0  . 
Пульсації тиску РР надходять до ємності через патрубки 3 та 2. Вна-
слідок зрушення фаз пульсуючого потоку РР та власної частоти резонатора 
відбувається підсилення пульсацій тиску РР, які надходять до камери керу-
вання ГР. Змінюючи на етапі проектування геометричні розміри ГВК – діа-
метри та довжини камери й внутрішнього патрубка 2, можна отримати не-
обхідний коефіцієнт підсилення амплітуди пульсацій тиску РР. 
Ефективність ГВК оцінювали за коефіцієнтом підсилення амплітуди 
пульсацій тиску РР: 
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kп = а р вих/а р вх, 
де а р вх і а р вих – відповідно амплітуди пульсацій тиску РР на вході та виході 
ГВК, МПа. 
Сила, під дією якої відбувається осциляція ЗРЕ, у загальному випадку 
визначається залежністю 
вхЗРЕпосц раAkF  ,                                       (1.1) 
де АЗРЕ – площа торцевої поверхні ЗРЕ з боку ГВК, м
2;  
    вхра  – величина пульсацій тиску РР на виході об’ємної гідромашини, яка 
за даними [3] становить 3–5 % від рівня тиску живлення. 
Таким чином, розроблений ГВК, принцип дії якого базується на під-
силенні пульсацій тиску РР із виходу об’ємного насоса, використання яких 
у слідкуючих ГР для здійснення осцилюючого руху ЗРЕ дозволяє поліпши-
ти динамічні характеристики ГР і розробити «виключно» гідравлічні систе-
ми керування. 
На базі цього ГВК нами розроблено конструкцію слідкуючого ГР, 
особливістю якого є реалізація гідравлічної осциляції ЗРЕ з великою часто-
тою та малою амплітудою. Це забезпечується за рахунок підсилення амплі-
туди пульсацій тиску РР із виходу об’ємного насоса в ГВК та встановлення 
двох пружин із різною жорсткістю в камерах керування ГР. Причому вста-
новлювати такий ГР потрібно якнайближче до насоса – джерела пульсацій [7]. 
Нами розроблено перспективне схемне рішення ГА обертання 
(рис. 1.7) [93]. Він містить послідовно з’єднані ГР із ГВК, що дозує витрату, 
та клапан тиску 12, який складається із дроселюючого ГР, під торці якого 
підведено тиски – до ГР із ГВК (тиск на виході насоса ГАp ) і після ГР 9 1p  і 
пружини 11, розташованої в камері більш низького тиску (за ГР 9), що за-
безпечує постійний перепад тиску на дроселюючій щілині ГР 9. Клапан тис-
ку 12 виконує функцію керуючого дроселя (компенсатора тиску) і одночасно 
елемента порівняння в системі, а ГР із ГВК – компенсатора витоків за раху-
нок введення зворотного зв’язку за тиском із входу ГМ 14.  
Регулювання рівня тиску в ГА здійснюється запобіжним клапаном 22 
та контролюється манометром 21. Запобіжний клапан непрямої дії 22 міс-
тить пілотний ГР 23 для розвантаження насоса 2 від тиску, наприклад у 
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«паузі» роботи ГА, коли вимикати живлення електродвигуна 3 недоцільно, 
а зниження втрат потужності може бути досягнуте за рахунок налаштуван-
ня клапана 22 на мінімальне значення тиску. ГР 23 з електромагнітним ке-











































Рис. 1.7. Гідравлічна принципова схема ГА обертання: 1 – бак; 2 – насос; 3 
– електродвигун; 4 – муфта; 5, 6, 13, 17, 20 – трубопроводи; ГВК: 7 – внутрішній 
патрубок; 8 – камера; 9 – дроселюючий ГР; 10 і 19 – пружини ГР 9; 11 – пружина 
клапана тиску; 12 – клапан тиску; 14 – ГМ; 15 – вал ГМ; 16 – барабан; 18 – трубо-
провід (гідравлічний зворотний зв’язок за тиском); 21 – манометр; 22 – запобіж-
ний клапан: 24 – основний; 25 – допоміжний; 23 – ГР; 26 – заливна горловина; 27 
– термометр 
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При вмиканні електромагніта ГР 23 він перекриває лінію зливу РР із 
камери керування клапана 25 і запобіжний клапан 22 працює у звичайному 
режимі доти, доки тиск РР не створює зусилля, достатнього для подолання 
сили пружини клапана 25, ЗРЕ клапана 24 не відірветься від свого сідла й 
РР не буде надходити на злив у гідробак 1. При підвищенні тиску в камері 
керування клапана 24 до значення, при якому долається сила пружини кла-
пана 25, клапани 24 і 25 послідовно відкриваються й починається перели-
вання РР із лінії нагнітання 5 насоса 2 у гідробак 1 під тиском налаштуван-
ня клапана 25. 
При вимиканні електромагніта ГР 23 лінія керування клапана 24 
з’єднується з гідробаком 1 і на дроселі клапана 24 виникає перепад тиску, 
внаслідок якого ЗРЕ клапана 24 відривається від сідла й починається режим 
розвантаження насоса – РР під мінімальним тиском (достатнім тільки для 
подолання зусилля пружини основного клапана 24) зливається з лінії нагні-
тання насоса 2 у гідробак 1. 
При вмиканні електродвигуна 3, з’єднаного з об’ємним насосом 2 муф-
тою 4, РР із частотою пульсацій, кратною частоті обертання привідного 
електродвигуна 3, помноженою на кількість робочих камер насоса 2, та ам-
плітудою тиску, обумовленою навантаженням ГМ 14, подається каналом 6 
через внутрішній патрубок 7 до камери 8 – резонатора, де відбувається під-
силення амплітуди пульсацій тиску, а далі – до лівої камери керування ГР 9. 
На ЗРЕ ГР 9 з одного боку діють змінна в часі сила, обумовлена пульсація-
ми тиску з виходу об’ємного насоса, які підсилюються в резонаторі, та сила 
пружини 10, а з іншого – сила пружини 19. Завдяки цьому, ЗРЕ здійснює 
осцилюючий зворотно-поступальний рух із великою частотою та малою 
амплітудою, усуваючи, таким чином, силу тертя спокою та підвищуючи чу-
тливість ГР 9 до гідравлічного керуючого сигналу. Одночасно РР із виходу 
об’ємного насоса 2 підводиться до правої камери керування клапана тиску 
12 та до ГР 9. 
Під дією сил пружин 10 і 19 та тиску в лівій камері керування ГР із 
ГВК його ЗРЕ займає положення, при якому дроселюючі щілини закриті. 
Початкове відкриття дроселюючих щілин ГР 9, тобто частота обертання ГМ 
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14, задається за допомогою регульованої пружини 19 при працюючому на-
сосі під час налаштування ГА. 
При подачі електричного струму на електромагніт ГР 23 РР від насоса 
2 по напірній магістралі 5 підводиться до слідкуючого ГР 9 із гідравлічним 
керуванням, а далі через його дроселюючу щілину надходить до клапана 
тиску 12. 
На клапані тиску відбувається порівняння тиску з виходу насоса рГА і 
тиску з виходу ГР 9 р1, що забезпечує внутрішній постійний перепад тиску 
на ГР 9, викликаний зміною зовнішнього навантаження Рн, тобто забезпечує 
постійну витрату через ГМ 14. РР із виходу клапана тиску 12 трубопрово-
дом 13 надходить до каналу живлення ГМ 14, який починає обертатися. РР 
із каналу зливу ГМ 14 трубопроводом 17 надходить до слідкуючого ГР 9 із 
гідравлічним керуванням та через його другу дроселюючу щілину трубо-
проводом 20 відводиться на злив у бак 1. Канал живлення 13 ГМ 14 трубо-
проводом 18 з’єднаний із правою камерою керування ГР 11. Таким чином, 
реалізується гідравлічний зворотний зв’язок за тиском. Тиск у трубопроводі 
13 залежить від навантаження на валу 15 ГМ 14, яке пропорційне силі натя-
гу дроту нР  на барабані 16. При збільшенні сили натягу дроту збільшується 
тиск на вході ГМ 14 та в правій камері керування ГР 9, змінюється баланс 
сил, що діють на його ЗРЕ, і збільшуються витоки через ГМ 14. При збіль-
шенні тиску в правій камері керування ГР 9 його ЗРЕ переміщується вліво, 
відкриває дроселюючі щілини та компенсує таким чином збільшення вито-
ків через ГМ 14. При зменшенні сили натягу нР  все відбувається навпаки. 
При вимиканні електромагніта ГР 23 РР під мінімальним тиском зливається 
у гідробак 1 і ГМ 14 зупиняється. 
Використання для керування слідкуючим ГР 9 тиску живлення ГМ 14, 
тобто запровадження гідравлічного зворотного зв’язку за тиском та гідравліч-
ної осциляції, дозволяє забезпечити постійну силу натягу дроту, підвищити 
гідравлічну жорсткість ГА та надійність за рахунок використання одного 
виду енергії та компенсувати витоки, які виникають при роботі ГМ і змі-
нюються в процесі експлуатації ГА. Таким чином, розширюється сфера за-
стосування та покращуються показники технічного рівня ГА. 
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1.2.1. Порівняння розробленої схеми гідроагрегату обертання з існуючими 
З метою співставлення систем керування розробленого ГА обертання 
з існуючими проводили їх порівняльний аналіз. Як найбільш близьку до 
розробленої системи керування розглядали ГА з електрогідравлічною сис-
темою керування (рис. 1.8). Електрогідравлічну систему керування, реалізо-
вану на елементах фірми Rexroth [138] та Гомельського ПО «Гідроавтома-







































Рис. 1.8. Електрогідравлічна схема ГА обертання: 1 – бак; 2 – насос; 3 – 
електродвигун; 4 – муфта; 5, 12 – трубопроводи; 6 – електронний блок керування; 
7 – ГМ; 8 – вал ГМ; 9 – датчик оптико-електричний; 10 – котушка для намотуван-
ня дроту; 11 – ГР із пропорційним електричним керуванням; 13 – манометр; 14 – 
запобіжний клапан; 15 – ГР; 16 – основний запобіжний клапан; 17 – допоміжний 
запобіжний клапан; 18 – заливна горловина; 19 – термометр 
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Таблиця 1.1 – Порівняльна характеристика систем керування ГА обертання 
 
Електрогідравлічна, реалізована на елементній базі (див. рис. 1.8) 
Розроблена (див. рис. 1.7) 
Фірми Rexroth [138] Гомельського ПО «Гідроавтома-
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З табл. 1.1, де подано порівняльний аналіз складових елементів сис-
теми керування ГА обертання, видно, що гідравлічна система керування 
розробленого ГА має дещо більший час спрацювання ніж реалізована на 
елементах фірми Rexroth, однак, її ціна майже в 6 разів менша. Розроблена 
система керування за всіма параметрами значно перевищує систему, реалі-
зовану на елементній базі Гомельського ПО «Гідроавтоматика». Таким чи-
ном, нами доведено ефективність використання розробленої системи керу-
вання ГА обертання. 
 
1.3. Пульсації тиску на виході об’ємної гідромашини 
Джерелами коливань витрати РР у ГА є насосні установки, трубопро-
води, регулююча та розподільна гідроапаратура, виконавчі гідродвигуни та 
резервуари, на яких змонтовано гідрообладнання. Коливання, викликані гі-
дроапаратурою, виникають при коливанні ЗРЕ за рахунок змінних гідроди-
намічних сил, зумовлених пульсацією РР, а також кавітаційних та турбулент-
них явищ, зумовлених цими пульсаціями. Саме такі причини викликають у 
ГА широкий діапазон частот коливань [139]. Зауважимо, що ГА має власти-
вості фільтра [99], тому при виникненні коливань вищі гармоніки приглу-
шуються лінійною частиною фільтра. 
Пульсаціям тиску РР в об’ємних ГА присвячено велику кількість нау-
кових робіт [3, 24, 64, 84] та ін. Розглянемо пульсацію витрати РР на при-
кладі аксіально-поршневого насоса з похилим диском та гідростатичними 
опорами поршнів (рис. 1.9). При обертанні вала насоса, з’єднаного із бло-
ком циліндрів, поршні з гідростатично розвантаженими підп’ятниками здій-
снюють зворотно-поступальний рух. Притискання поршнів до нахилених 
дисків здійснюється за допомогою дисків із підпружиненою опорою.  
При русі поршнів РР через камеру всмоктування та кільцеві пази роз-
подільного диска надходить у робочі камери блока циліндрів, а потім – у 
камеру нагнітання. В «мертвих» положеннях поршнів отвори циліндрів пе-
рекриваються верхньою й нижньою відокремлюючими перемичками, роз-
ташованими між розподільними вікнами, які розділяють камери всмокту-
вання й нагнітання. Подача насоса регулюється зміною кута  нахилу осі 
диска щодо осі циліндрового блока. 





Рис. 1.9. Кінематична схема аксіально-поршневого насоса з похилим дис-
ком і кільцевими гідростатичними опорами поршнів 
 
Пульсацію тиску РР насоса розуміють як різницю між максимальним 
і мінімальним його значенням у вихідній камері, що обумовлено зміною 
максимальної та мінімальної витрати [102]. 
Миттєва теоретична (геометрична) подача одного поршня аксіально-
поршневої машини з похилим диском пропорційна відносній швидкості йо-
го руху в циліндрі та визначається за виразом [87] 
   tADtq  sintgγ2
ω п
0 , 
де D0 – діаметр блока по осях циліндрів, м; Ап = πd
 2/4 – площа поршня, м2; d 
– діаметр поршня, м; γ – кут, утворений осями циліндрового блока і похи-
лого диска, град.;  t  – кут повороту вала, град. 
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Теоретична подача рідини має нерівномірний пульсуючий характер і 
складається із суми подач окремих поршнів, які здійснюють у поточний 
момент робочий цикл [26] 
      











































де zm  – кількість поршнів, що одночасно перебувають у зоні нагнітання; 
z 2β  – кут між поршнями, град.; z – загальна кількість поршнів; k – ко-
ефіцієнт, який послідовно приймається 0, 1, 2, …, zm . 
Для насосів із непарною кількістю поршнів при зміні  від 0 до 2  
кількість поршнів, що одночасно перебувають у зоні нагнітання 
  21 zmz , а при зміні  від 2 до  –   21 zmz . 
Коефіцієнт нерівномірності подачі насоса (рис. 1.10) розраховують 
[26]: 
– при парній кількості циліндрів 
   
2
maxminтеорГМнmaxтеорГМнп
5][ zqqq  , 
– при непарній 
   
2
maxminтеорГМнmaxтеорГМнн
25,1][ zqqq  , 
де   maxтеорГМнq ,   minтеорГМнq  – максимальне та мінімальне значення теоретич-
ної подачі, м3/с. 
Оскільки амплітуда коливань подачі при парній z значно більша, а ча-
стота в два рази менша, ніж при непарній z, аксіально-поршневі насоси, як і 
інші об’ємні машини, конструюють із непарною кількістю циліндрів: z = 7; 
9; 11 [78]. 
Нерівномірність витрати є причиною виникнення вимушених коли-
вань тиску РР, частота яких, у загальному випадку, визначається залежніс-
тю 
znf  , 
де f – частота коливань тиску РР, с–1; n – частота обертання насоса, с–1; z – 
кількість циліндрів. 





































































Рис. 1.10. Графіки залежності суми подач поршнів насоса від кута φ пово-
роту вала для: а – непарної і б – парної кількості поршнів 
 
Установлено, що нерівномірність подачі і викликана нею пульсація 
тиску РР залежать від типу насоса та конструктивних особливостей розпо-
дільного вузла [26]. Такі коливання тиску для аксіально-поршневого нере-
гульованого насоса типу НА з клапанно-щілинним розподілом відбувають-
ся з частотою 175 Гц, для аксіально-поршневого регульованого насоса типу 
НА з клапанним розподілом робочої рідини – з частотою 250 Гц [26]. 
В аксіально-поршневих насосах із плоским розподільним ЗРЕ гідро-
динамічні коливання тиску виникають при переході робочих камер через 
розподільну перемичку ГР із вікнами всмоктування та нагнітання і викли-
каються зворотним потоком РР із нагнітального колектора в камери цилінд-
рів, і переходять від такту всмоктування до такту нагнітання [26]. Стрибко-
подібне вирівнювання тиску в поршневому просторі супроводжується гід-
равлічними ударними явищами, збуджує пульсацію РР у нагнітальній магі-
стралі насоса та хвильові процеси в підпоршневому просторі. Коливання 
тиску з великою амплітудою можуть відбуватися також при роботі насоса з 
торцевим розподілом у режимі «рідинного голодання» на всмоктуванні 
[102]. В аксіально-поршневих насосах із клапанним розподілом РР її почат-
кове стискання в робочій камері автоматично регулюється. Однак у цьому 
випадку потрібний певний перепад тиску для підйому затвора кожного кла-
пана, величина якого залежить від площі ущільнювального пояска затвора 
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клапана, його інерційності, з урахуванням приєднаної маси РР, гідродина-
мічної сили та жорсткості пружини. Цей перепад тиску призводить до стри-
бка тиску в робочих камерах при стисканні, в результаті чого збуджується 
пульсація тиску РР. Крім цього, однією з основних причин пульсацій може 
служити великий «мертвий» об’єм у камері насоса [116]. 
Суттєво впливає на величину пульсацій тиску РР на виході із насоса 
градієнт наростання тиску в підпоршневих камерах у процесі нагнітання. 
Результати експериментальних досліджень, наведені в [128], показали, що 
при роботі аксіально-поршневої гідромашини з торцевим розподілом гене-
руються коливання чотирьох основних типів: коливання з плунжерною час-
тотою в колекторі, викликані стисканням РР у робочій камері при її ревер-
суванні та обумовлені роторною частотою в робочій камері; високочастотні 
пульсації, причиною яких є інерція струменя перетоків РР; високочастотні 
пульсації, викликані хвильовими процесами в напірній магістралі; високо-
частотні пульсації, які є наслідком хвильових процесів у робочих камерах. 
Основні частоти пульсацій для деяких типів насосів наведено в додатку А. 
Наявність пульсацій на виході аксіально-поршневого насоса дозволя-
ють використовувати його як генератор синусоїдальних коливань [3]. Відо-
мо, що на виході аксіально-поршневої та інших гідромашин, крім основної 
гармоніки коливань тиску РР, присутні інші, обумовлені причинами, зазна-
ченими вище. Зазвичай розподіл амплітуди коливань у різних гідромашин 
подібний. 
При проектуванні ГР із ГВК важливо з’ясувати характер пульсацій 
тиску РР у ГА. Для цього за літературними джерелами проведено аналіз 
пульсацій тиску на виході об’ємного насоса за розкладенням у ряд Фур’є. 
Аналіз форми пульсацій тиску РР шестеренного насоса, наведеного в роботі 
[87] показав, що вищі гармоніки пульсацій на порядок менші від першої. 
Отже, ними можна знехтувати та розглядати процес пульсацій тиску РР на 
виході з шестеренного насоса як моногармонічний. Аналогічний висновок 
можна отримати, якщо окремий імпульс тиску РР апроксимувати гармоніч-
ним синусоїдальним коливанням при збереженні основних параметрів ім-
пульсу: тривалості, періоду повторювання, шпаруватості та середнього зна-
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чення амплітуди [81] або розглядати спрощену форму такого імпульсу, 
вважаючи, що вона передає 95 % всієї енергії [81]. 
Аналіз пульсацій тиску пластинчастого насоса подвійної дії, отрима-
ний експериментальним шляхом на підставі його гармонічного аналізу, 
встановив, що амплітуда першої гармоніки на порядок вища амплітуд тре-
тьої і п’ятої гармонік, а функцію, яка описує пульсацію тиску РР у ГА з до-
статньою для практичних результатів точністю, можна розглядати як моно-
гармонічну [57]. Аналогічний висновок можна зробити з розгляду експери-
ментально отриманих осцилограм пульсацій тиску РР на виході об’ємних 
насосів та розкладання їх спектра частот [4, 65, 102]. 
У роботі [29] показано, що будь-яка регулярно повторювана крива 
може бути отримана шляхом накладення певного набору синусоїдальних 
кривих. Таким чином, дослідження характеристик коливального процесу 
можна звести до визначення простих синусоїд. При малих відхиленнях тис-
ку від їх сталих значень функція витрати лінійно залежить від перепаду тис-
ку, отже, вона й функція швидкості РР у ГА можуть бути описані моногар-
монічними функціями. 
Проведений вище аналіз причин виникнення пульсацій тиску РР на 
виході об’ємних гідромашин показав, що у наближенні, допустимому для 
розрахунків, закон зміни пульсацій тиску РР на виході об’ємної гідромаши-
ни може бути прийнятий гармонічним, який змінюється напівсинусоїдально. 
 
1.4. Урахування параметрів робочої рідини та робочих процесів у 
методиках розрахунку гідроагрегату обертання 
Головною функцією, яку виконує РР у ГА є передача енергії. Крім то-
го, вона забезпечує змащування, охолодження, захист деталі від корозії та 
евакуацію продуктів відпрацьовування [87]. Вимоги до РР ГА досить до-
кладно описані у роботах [34, 110] і інших. Зазвичай у ГА використовують-
ся мінеральні масла, зокрема типу ІГП, характеристики яких наведено у ро-
боті [110]. Розглянемо властивості РР, які впливають на характеристики ГА 
і потребують урахування при їх розрахунках та проектуванні. 
До складу диференційних рівнянь, що описують робочі процеси в 
об’ємних ГА, входять густина, в’язкість, модуль об’ємної пружності РР. Біль-
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шість дослідників при розрахунку та моделюванні таких процесів прийма-
ють значення цих параметрів постійними, рівними їх середньому значенню. 
Однак в процесі функціонування ГА внаслідок дроселювання рідини змі-
нюється її температура. З підвищенням температури зменшується її 
в’язкість, що призводить до збільшення витоків та погіршення змащуваль-
них властивостей. При збільшенні в’язкості рідини у насосі та ГА зроста-
ють втрати тиску. Все це призводить до зменшення їх ККД, ось чому для 
стабільності характеристик ГА важливим є забезпечення відповідного тем-
пературного режиму РР.  
Зазвичай РР містить розчинене та нерозчинене повітря, причому 
останнє суттєво впливає на її властивості. Під час експлуатації об’ємного ГА 
відбувається підсмоктування повітря, що приводить до збільшення газовміс-
ту РР (вмісту розчиненого та нерозчиненого повітря). Найбільш інтенсивно 
підсмоктування повітря відбувається на лінії всмоктування, внаслідок недо-
статнього занурення всмоктувального патрубка насоса або значного знижен-
ня рівня РР у баку, а також через зливний трубопровід при малому рівні РР у 
баку та ущільнення рухомих та нерухомих елементів ГА. Потрібно зазначи-
ти, що середнє значення газовмісту рідини у ГА становить (0,1–5,0) % [114]. 
Для визначення характеристик двофазної рідини використовували 
аналітичні залежності з робіт [75, 104], які подавали у такому вигляді:  
– модуль об’ємної пружності  
       
 
   


























































     
   
 
 



















































  33 
– коефіцієнт динамічної в’язкості 













 ;                   (1.5) 
– коефіцієнт кінематичної в’язкості  
     tttt сумсумсум ρ/μ ,                               (1.6) 
де t – час; k – показник політропи; 0p ,  tp  – відповідно початковий і робо-
чий тиски рідини у ГА; А, В – параметри рідини, визначені зі статті [104], 
залежно від її температури й марки; 0сум0г0 VVm   – відношення фази не-
розчиненого повітря 0гV  до повного об’єму газорідинної суміші 0сумV ; 0рρ  і 
0гρ  – густина рідини й газової складової за нормальних умов відповідно;   
– температурний коефіцієнт об’ємного розширення рідини; 0Т  і  tТ  – почат-
кова й змінна температура рідини в ГА відповідно; а , Т  – коефіцієнти 
( ];34[,003,0а Т  залежить від типу рідини та для об’ємних ГА знахо-
диться в межах ]135[028,0023,0  ). 
У статті [22] нами доведено, що для розрахунку густини РР при пуль-
саціях тиску РР у ГА цілком правомірно використовувати залежність (1.4), 
що дозволяє підвищити точність її визначення. Збільшення газовмісту РР 
призводить до зменшення середнього її значення, а зміна її в часі відбува-
ється з частотою пульсацій тиску РР. 
Врахування пружних властивостей трубопроводів, каналів, корпусів 
здійснювали приведеним модулем пружності РР  tE сумпр. , який з урахуван-
ням матеріалу труб і їх конструктивних розмірів розраховують за залежніс-
тю [97] 












 ,                                                     (1.7) 
де  tE сумпр.  – приведений модуль пружності РР; трd  і трδ  – відповідно діа-
метр і товщина стінки труби; трE  – модуль пружності матеріалу труби. 
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Зауважимо, що зміна температурного режиму роботи ГА протягом 
експлуатаційного циклу залежить від його навантаження. Як встановлено в 
результаті експериментальних досліджень, описаних у статті [54], різне на-
вантаження на виконавчому механізмі впливає на тривалість часу виходу 
ГА на сталий температурний режим. При цьому при збільшенні температу-
ри рідини на кожні 10 °С, в діапазоні (30–70) °С, відбувається зменшення 
енергоспоживання ГА на величину від 1,7 до 6 %. У загальному випадку 
характер зміни температурного режиму роботи ГА невідомий, тому почат-
ковою 0Т  і змінною температурою рідини  tТ  задаються, визначаючи 
останню з теплового розрахунку ГА в усталеному режимі. 
Для забезпечення стабільності характеристик ГА важливим є підтри-
мання стабільної в’язкості РР, що забезпечується дотриманням відповідного 
її температурного режиму. Зазвичай температуру РР у ГА з водяним охоло-
дженням приймають у межах від 50 до 60 °С, а з повітряним – від 70 до 
80 °С [135]. Більшість дослідників при розрахунках та проектуванні ГА 
приймають температуру РР – 50 °С та вважають, що РР добре очищена, а 
тверді частинки, що присутні в ній, не впливають на роботу ГА.  
Визначено параметри РР, урахування яких дозволяє підвищити точ-
ність розрахунку нестаціонарних гідродинамічних процесів, що відбува-
ються у ГА та ГР з осциляцією. Потрібно зазначити, що в роботі [125] наве-
дено рекомендації щодо вибору в’язкості (марки) рідини залежно від типу 
насоса ГА, а в роботах [107, 110] – їх властивості.  
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РОЗДІЛ 2 
 
МАТЕМАТИЧНА МОДЕЛЬ РОБОЧОГО ПРОЦЕСУ  
ГІДРОАГРЕГАТУ ОБЕРТАННЯ 
 
2.1. Аналіз  методів  розрахунку й проектування гідроагрегату 
обертання та керуючої гідроапаратури 
Основою методів розрахунків ГА обертання та керуючої гідроапара-
тури є фундаментальні дослідження таких вчених, як Є.І. Абрамов, 
Г.А. Аврунін, Т.М. Башта, В.П. Бочаров, М.С. Гаминін, Г.Й. Зайончковський, 
Ю.М. Захаров, М.І. Іванов, Р.Д. Іскович-Лотоцький, Б.Л. Коробочкін, 
А.П. Кононенко, В.А. Лещенко, З.Я. Лур’є, Б.Ф. Лямаєв, К.Л. Навроцький, 
Г.А. Нікітін, І.В. Ніколенко, Д.М. Попов, В.М. Прокоф’єв, О.М. Скляревський, 
В.Б. Струтинський, Д.О. Сьомін, З.Л. Фінкельштейн, Е.М. Хаймович, 
В.А. Хохлов, Ю.І. Чупраков, О.М. Яхно, Д.Ф. Блекборн, М. Гійон та інші. 
 
2.1.1. Аналіз методів розрахунку й проектування гідророзподільника 
та гідроагрегату 
У статті [137] наведено математичну модель ГВК, побудовану з вико-
ристанням методу Ейлера, але в ній відсутні рекомендації щодо визначення 
його раціональних конструктивних і робочих параметрів. Використання цієї 
математичної моделі є досить трудомістким. Диференційні рівняння, які 
описують нестаціонарний рух РР у ГА і можуть бути використані при ма-
тематичному описі гідродинамічних процесів у ГВК, наведено в роботі [61]. 
Їх розв’язання здійснюється методом різницевих схем із визначеним кроком 
дискретизації. При цьому не враховується запізнення імпульсів тиску в ме-
жах ділянки трубопроводу ГА, що може призвести до значних похибок, 
особливо у системах, які працюють із великою циклічністю. 
У роботі [134] наведено методику, яка може бути використана при 
проектуванні ГВК і основана на електроаналогії, та накладає ряд обмежень, 
пов’язаних із розмірами ГВК та нестаціонарністю гідромеханічних проце-
сів. Використання цієї методики потребує проведення попередніх експери-
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ментальних досліджень. У роботі [81] для побудови математичних моделей 
ГВК запропоновано використовувати метод стоячих хвиль, однак, ця мето-
дика не враховує сили тертя, обумовленої пульсацією тиску РР, відбиття 
хвиль тиску, зміну площі перерізу каналів та трубопроводів, а отже, не мо-
же бути цілком використана при проектуванні ГВК. 
У статті [12] наведено математичні моделі ГВК, побудовані з викори-
станням методу Фур’є, але вони не можуть бути використані при розрахун-
ках ГВК за умови відсутності в ньому витрати. Більш повно висвітлено цю 
задачу в статті [20], де побудова математичних моделей ГВК здійснюється 
на основі рівняння Нав’є – Стокса. Такий підхід цілком правомірно може 
бути використаний при проектуванні ГВК. Однак у цій статті не розгляда-
ється оптимізація параметрів ГВК. Таким чином, визначення конструктив-
них і робочих параметрів ГВК на основі проведення всебічних аналітичних 
досліджень із використанням оптимізації є актуальним науковим завдан-
ням. Більш докладний аналіз методів, які можуть бути використані при про-
ектуванні ГВК, проведено нами в статті [16]. 
Робота [131], присвячена проектуванню ГР, не містить залежностей 
для розрахунку та аналізу його динамічних характеристик, не розглядає оп-
тимізацію параметрів ГР і не визначає їх вплив на характеристики ГА. На-
ведена у роботі [30] методика проектування ГР у складі ГА дозволяє визна-
чити його основні конструктивні параметри, статичні та динамічні характе-
ристики. Багато уваги приділяється вибору форми вікна гільзи, її впливу на 
коефіцієнти підсилення за витратою та тиском, питанням вибору матеріалу 
та технології виготовлення елементів ГР. Однак ця методика не враховує 
нестаціонарні робочі процеси, що відбуваються у ГР та ГА, змінність кое-
фіцієнтів витрат і втрат, гідравлічного опору каналів тощо. 
У методиці розрахунку ГР [135] велика увага приділена характерис-
тикам РР і формулюванню вимог до параметрів ГА, при яких виконується 
умова нерозривності течії РР та відсутність кавітації. Однак як і у роботі 
[131], методика, описана в роботі [135], не дозволяє проаналізувати вплив 
нестаціонарних гідродинамічних процесів на характеристики ГР та ГА.  
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Аналіз впливу параметрів РР на характеристики ГА проведено у ро-
боті [78]. Однак характеристикам ГР тут приділяється незначна увага і не 
розглянуто вплив параметрів РР на характеристики ГР. Таким чином, ця 
методика не може бути цілком використана при проектуванні ГР з осциля-
цією у складі ГА. 
Докладний аналіз конструктивних особливостей ГР подано у роботі 
[34], в якій наведено математичні моделі ГР, визначено сили, що діють на 
його ЗРЕ, розглянуто статичні та динамічні характеристики, їх зв’язок із ко-
ефіцієнтами підсилення та конструктивними параметрами ГР та ККД. Од-
нак наведена методика не враховує змінність коефіцієнтів витрат і втрат, 
гідравлічного опору каналів, властивості РР, несталі гідродинамічні проце-
си, що відбуваються у ГР та ГА. 
Методикам розрахунку та експериментальним дослідженням ГР з ос-
циляцією присвячено роботи [140, 141]. Однак у них не враховані парамет-
ри осциляції ЗРЕ, нестаціонарні гідродинамічні процеси, змінність коефіці-
єнтів витрат і втрат, гідравлічний опір каналів, властивості РР, що дозволяє 
докладно визначити характеристики ГР і встановити їх вплив на динамічні 
характеристики ГА. Тому вони не можуть бути цілком використані при 
проектуванні ГР з осциляцією. 
ГР з осциляцією, яка здійснюється за допомогою механічного вібра-
ційного контуру, розглядається у роботах [24, 25], але не наведено залежно-
сті для визначення сили тертя та методики їх проектування. У роботі [97] 
подано методику проектування ГР з осциляцією у складі ГА, в якій проана-
лізовано їх конструктивні особливості, наведено математичні моделі, ви-
значено сили, що діють на ЗРЕ, розглянуто статичні та динамічні характе-
ристики. Лінеаризація нелінійних рівнянь, які описують рух ЗРЕ, здійсню-
ється методом гармонічної лінеаризації. Відповідними коефіцієнтами вра-
ховується змінність гідравлічного опору каналів. Однак в цій роботі не вра-
ховується реальна траєкторія руху ЗРЕ ГР при осциляції, змінність сил, що 
діють на ЗРЕ при його осциляції, змінність коефіцієнтів витрат і втрат. При 
гармонічній лінеаризації враховано тільки першу гармоніку коливального 
процесу. Неусталені гідродинамічні процеси в трубопроводах визначаються 
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за допомогою диференційних рівнянь, розв’язання яких при періодичних 
коливальних процесах є досить складним, а лінеаризація їх може призвести 
до значних похибок. Таким чином, розглянута методика не може бути по-
вністю використана при проектуванні ГР з осциляцією та ГА. 
У роботах [67, 68] наведено методику проектування ГР з осциляцією 
у складі ГА, яка базується на методі гармонічної лінеаризації. Показано, що 
на динамічні характеристики ГР впливає як навантаження на його виході, 
так і параметри на вході. Однак наведена методика не враховує сили демп-
фування, вплив змінних параметрів РР на характеристики ГР. Не визначено 
параметри осциляції ЗРЕ, їх вплив на нього та на характеристики ГР і ГА. 
Неусталені гідродинамічні процеси в каналах ГР та трубопроводах визна-
чаються методом аналогій, що при періодичних коливальних процесах 
ускладнює їх розрахунок. Не враховано змінність коефіцієнтів витрат і 
втрат, опору каналів і реальну траєкторію руху ЗРЕ ГР при осциляції. Вра-
ховано тільки першу гармоніку коливального процесу ЗРЕ. 
Кавітація у ГА суттєво погіршує їх вихідні характеристики. Питанням 
виникнення кавітації та методам їх усунення присвячено роботи [62, 94] й 
інші. У роботі [39] встановлено, що кавітація впливає на коефіцієнт витрат 
гідроапарата, силу, що діє на його ЗРЕ, а отже, на його характеристики. Од-
нак у цій роботі не досліджено вплив осциляції ЗРЕ на процес виникнення 
кавітації. 
Для визначення кавітації в гідроапаратах у роботі [55] пропонується 
використовувати залежність, яка дозволяє проаналізувати вплив на кавіта-
цію величини переміщення ЗРЕ гідроапарата. Однак і ця залежність не вра-
ховує осциляцію ЗРЕ гідроапарата. 
У роботі [38] встановлено межі виникнення кавітації у ГР, в якій для 
недопущення кавітації пропонується, щоб тиск на виході з дроселюючих 
щілин був не нижче за 2 % від тиску входу в них, а при від’ємному наван-
таженні не нижче за 4 %. Таким чином, у науково-технічній літературі не 
розглядаються питання, пов’язані з виникненням кавітації у гідроапаратах з 
осциляцією, отже, визначення граничних умов її виникнення потребує до-
кладного розгляду. 
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Оптимізацію параметрів ГР у більшості робіт виконують, використо-
вуючи один або два параметри ГР [98]. У роботі [132] визначення оптималь-
ної відстані між кромками плунжера ГР вирішено графоаналітичним мето-
дом, а у роботі [82] задача з визначення оптимальних площ дроселюючих 
щілин ГР розв’язана прямим аналітичним методом. Отже, у роботах [82, 
132] здійснюється раціональний вибір окремих параметрів ГР, але в них не 
визначено критерії оптимізації, функціональні та критеріальні обмеження. 
Отже, ряд припущень, які приймали для зменшення труднощів при 
обчисленні параметрів та характеристик ГР і ГА, знижували точність розра-
хунків та не повністю науково обґрунтовані. Оптимізація параметрів мала 
локальний характер і виконувалася за одним критерієм.  
Таким чином, існуючі методи розрахунків не можуть бути цілком за-
стосовані для проектування ГР із розробленим ГВК у складі ГА, оскільки 
вони комплексно не враховують складні гідродинамічні процеси, змінні па-
раметри РР, реальну траєкторію руху ЗРЕ ГР при осциляції та її вплив на 
параметри пружин розробленого ГВК. Відсутня доступна інженерна мето-
дика розрахунку гідродинамічних процесів у ГВК та динамічних характери-
стик ГА, розробка якої є складним науково-практичним завданням. 
 
2.1.2. Методи розрахунку сил, що діють на запірно-регулюючі 
елементи гідроапаратів 
Сила тертя є одним із основних параметрів пари плунжер-гільза, що 
визначає її якість і залежить від величини тиску в ГА, правильності геомет-
ричних форм ЗРЕ і гільзи, співвісності їх розташування, радіального зазору, 
матеріалу, з якого вони виготовлені, якості їх обробки, форми ЗРЕ, фізико-
хімічних властивостей РР, її температури, наявності у ній абразивних час-
тинок. У роботах [1, 32, 95, 101, 119] докладно розглянуто вплив на силу 
тертя матеріалу і якості обробки ЗРЕ та встановлено, що зменшення сили 
тертя за рахунок цих факторів вичерпано. 
В роботах [1, 34, 55, 67, 78, 112] наведено залежності для розрахунку 
сили тертя на ЗРЕ, але вони комплексно не враховують параметри осциляції 
ЗРЕ, його неконцентричне розташування відносно втулки, площу поверхні 
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тертя, силу, прикладену з боку пружного елемента. Залежність, яка врахо-
вує фактори, наведені вище, і яка може бути правомірно використана при 
розрахунку сили тертя на осцилюючому ЗРЕ, наведена в роботі [74]. В ній 

















































































































 ,                           (2.1) 
 
де t  – час, с; спрΣ і 0прx  – сумарна жорсткість (Н/м) і попередній підтиск 
пружини, м;   – радіальний зазор, м; ЗРЕx  – переміщення ЗРЕ, м, з ураху-
ванням осциляції; ЗРЕsign x  – функція Кронекера від ЗРЕx ; прD  і прn  – від-
повідно діаметр, м, і кількість робочих витків пружини; ЗРЕL  – довжина 
ЗРЕ, м; μ  – коефіцієнт динамічної в’язкості РР, сПа  ; ко т.k  – коефіцієнт, 
значення якого знаходиться в межах 0,19–0,21; трk  – безрозмірний коефіці-
єнт тертя, який враховує положення золотника в гільзі; ЗРЕd , ЗРЕе.l  – відпо-
відно діаметр ЗРЕ й ефективна довжина контакту між ним та гільзою, м. 
Для зменшення сили тертя обмежують швидкість осциляції ЗРЕ гід-











 ,                                                (2.2) 
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де рF  – радіальна сила, що діє на ЗРЕ гідроапарата, Н; тk  і трk  – відповідно 
безрозмірний коефіцієнт, що характеризує положення ЗРЕ в гільзі, та коефі-
цієнт тертя, м, які розраховуються за залежностями, наведеними в роботі [55]. 
Сила пружини, що діє на ЗРЕ гідроапарата, розраховується за залеж-
ністю 
    0прзрепрпр xtxctF  ,                                          (2.3) 
де 0прx  – попередній підтиск пружини, який визначає початкову силу, що 
діє на ЗРЕ, м. 
У гідроапаратах з осциляцією пружини входять до ГВК. Динамічні 
навантаження пружин викликають необхідність урахування різнобічних 
факторів, що приводить до необхідності уточнення їх конструктивних па-
раметрів, розрахованих за відомими методиками. Тому існуючі методики 
розрахунку таких пружин мають бути доповнені аналізом коливальних 
явищ, які впливають на точність відтворення ними заданих функцій та міц-
ність. За умовами праці пружини ГР з осциляцією близькі до паливної апа-
ратури, проектуванню яких присвячено роботи [51, 53] та інші. Крім того, 
на такі пружини накладаються певні конструктивні обмеження, обумовлені 
особливістю конструкції ГВК. Однак у цих та інших роботах не досліджено 
вплив реального закону переміщення ЗРЕ гідроапарата на динамічні харак-
теристики таких пружин. Отже, необхідно доповнити існуючі методики 
проектування пружин з урахуванням їх роботи в ГВК гідроапаратів. 









                               (2.4) 
де )(пр.кр t  – критична дотична напруга у пружині, МПа; )(tF  – сила, під ді-











 , a прпр dDc  . 
Для виключення співудару витків пружини має виконуватися умова [124] 
пр.крпр0 vv  ,                                           (2.5) 
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де пр0v  – найбільша швидкість переміщення рухомого кінця пружини (най-
більша швидкість руху ЗРЕ), м/с; пр.крv  – критична швидкість переміщення 










де з.пр  – максимальна дотична напруга крутіння, МПа; 2прF  та пр3F  – відпо-
відно сили пружини при робочій та максимальній деформації, Н; ст  – гус-
тина матеріалу пружини, кг/м3; стG  – модуль зсуву матеріалу пружини, МПа. 
Визначенню осьової гідродинамічної сили присвячено роботи [59, 77] 
та інші, але наведені в них залежності не враховують характеристики РР і 
осциляцію ЗРЕ. Труднощі, що виникають при її розрахунку, пояснюються 
складністю течії РР у проточній камері гідроапарата при осциляції ЗРЕ, то-
му значна кількість наукових робіт присвячена експериментальному визна-
ченню цієї сили, наприклад стаття [129].  
У роботі [97] наведено залежності для розрахунку осьової гідродина-
мічної сили, що діє на ЗРЕ ГР, яка враховує характеристики РР. Однак на-
ведена залежність не враховує осциляцію ЗРЕ. В роботі [6] наведено залеж-
ність, яка, крім параметрів РР, дозволяє враховувати осциляцію ЗРЕ і пра-
вомірно може бути використана при розрахунках гідродинамічної сили: 
 
        coscos2 осцЗРЕiносцЗРЕгдгд xtxdt
d
kxtxctF ,                 (2.6) 






 ,                                    (2.8) 
 
де 3l  і 2l  – відповідно відстані між віссю каналу живлення та виточкою в 
гільзі ГР, віссю каналу зливу та виточкою в гільзі ГР, м; t осц , де осц  
– частота осциляції, с–1. 
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2.2. Математична модель робочого процесу гідроагрегату 
обертання 
Особливість робочих процесів у ГА обертання обумовлена взаємоді-
єю РР із рухомими елементами регулюючих, розподільних та виконавчих 
пристроїв, її течією в каналах та трубопроводах із місцевими опорами, на-
явністю витоків та перетікань. Крім того, внаслідок стислості РР у ГА ма-
ють місце коливання окремих рухомих елементів, зміни тиску та витрати 
РР. Це призводить до появи складних нестаціонарних гідродинамічних 
процесів, які необхідно враховувати при побудові математичних моделей. 
Декомпозиція ГА на окремі структурні елементи відкриває можливість про-
водити їх аналіз і синтез, базуючись на єдиних методологічних наукових 
концепціях.  
При розробці математичної моделі робочого процесу ГА обертання 
проводили його декомпозицію на окремі структурні елементи – насос і ГМ, 
ГВК і трубопроводи, ГР, клапан тиску, запобіжний клапан та ГР з електро-
керуванням. Нестаціонарність гідродинамічних процесів, які відбуваються в 
структурних елементах ГА, враховували за розробленою нами методикою, 
наведеною у статті [11]. 
 
2.2.1. Обґрунтування прийнятих припущень 
Проведений аналіз робочих процесів у ГА дозволяє зробити такі при-
пущення. 
По-перше, діаметри каналів та трубопроводів розподільних, регулюю-
чих та виконавчих пристроїв однакові, а їх вибір здійснювали таким чином, 
щоб забезпечити ламінарний режим течії РР (мінімальні втрати) [110]. Тов-
щина стінок трубопроводів та каналів достатньо велика, а це дозволяє вважа-
ти, що їх діаметр не залежить від внутрішнього тиску РР, а їх пружні власти-
вості необхідно враховувати приведеним об’ємним модулем пружності РР. 
По-друге, враховуючи, що довжина трубопроводів та з’єднувальних 
каналів значно перевищує їх діаметр, початковими ділянками, на яких від-
бувається формування профілів швидкостей, нехтували. Також нехтували 
опором каналів ГР. Зауважимо, що таке припущення приймають більшість 
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дослідників, наприклад у роботі [34], при розрахунку й проектуванні слід-
куючих ГР. Вважали, що у ГА резонанс та гідравлічний удар відсутні. 
По-третє, приймали припущення, що кавітація в ГА та його елементах 
відсутня, немає розриву РР, швидкість звуку в РР, з урахуванням пружних 
властивостей трубопроводів, є величиною сталою та значно більшою за 
швидкість руху РР. Вважали РР ньютонівською, а її течію – ізотермічною. 
У загальному випадку нестаціонарна ізотермічна течія в’язкої РР у 
каналах (трубопроводах) і камерах елементів об’ємних ГА описується рів-
нянням Нав’є – Стокса. Приймали, що швидкість РР у коловому напрямку 
мала, рівняння Нав’є – Стокса й нерозривності в циліндричній системі ко-
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,                          (2.10) 
де xF  і rF  – проекції питомої масової сили, що припадають на одиницю ма-
си РР і мають розмірність прискорення, м/с2; ),,( trxfux  – швидкість РР 
по осі х, м/с; ),,( txrfur   – радіальна швидкість РР, м/с.  
Зазначимо, що при дослідженнях гідродинамічних процесів рівняння 
(2.9) і (2.10) розглядаються разом із початковими та граничними умовами, 
тобто розв’язується класичне завдання гідродинаміки. Початковими умова-
ми зазвичай є розподіл проекцій швидкостей в області течії в початковий 
момент часу t0, а граничними умовами – значення шуканих функцій у точ-
ках границі в усі моменти часу. Розв’язання такого завдання пов’язане з ма-
тематичними труднощами і його можна розв’язати тільки для видів течій, 
які мають найпростіші граничні умови [58]. При розв’язанні (2.9) і (2.10) 
приймаються ряд припущень, що накладаються на розподіл фізичних вели-
чин, безперервність функцій, існування похідних тощо і виключають ті фі-
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зичні явища, які не враховані даною математичною моделлю. Приймають 
також, що значення температури й в’язкості РР постійні й дорівнюють їх се-
реднім значенням. 
Перед використанням рівняння (2.9) для розрахунку хвильових про-
цесів в об’ємних ГА проводили його спрощення. Для цього використовува-
ли методику, яка базується на порівнянні порядків членів рівняння Нав’є –
Стокса з роботи [97]. В статті [20] нами доведено можливість використання 
методів на основі зосередження параметрів при розрахунку хвильових про-
цесів у ГА. Про правомірність такого підходу при розгляді гідромеханічних 
процесів, що відбуваються в об’ємних ГА, зазначено й у роботі [2]. Таким 
чином, нами доведено можливість розрахунку гідродинамічних процесів у 
трубопроводах та каналах ГА за Т і Г-подібними схемами зосередження. 
Розрахунок коефіцієнтів витрат проводили за залежністю з роботи 
[55], яка, крім геометричних розмірів дроселюючих щілин, враховує також 
режим течії РР через неї 
ReReRe ксн  ,   (2.11) 
де μс – коефіцієнт витрат у статичному режимі. 
 
2.2.2. Математична модель робочих процесів насоса і гідромотора 
Враховуючи, що розроблений ГА містить: аксіально-поршневий насос 
та ГМ, робота яких описується однотипними рівняннями, розглядали мате-
матичні моделі їх робочих процесів разом, а відмінність враховували відпо-
відними індексами. 





n  ,                                               (2.12) 
де ГМ0V  – робочий об’єм ГМ, м
3; нq  – витрата на виході з насоса, м
3/с. 
Корисна потужність насоса (ГМ) [88] 
       tptqtN ГМнГМнк.  ,                                         (2.13) 
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де  tq  – фактична подача насоса (ГМ), м3/с;   tp ГМн  – перепад тиску на 
насосі (ГМ), МПа. 
Потужність, яка споживається насосом (ГМ) 
       ГМнГМнГМн  tМtN ,                                    (2.14) 
де   tМ ГМн  – момент на валу насоса (ГМ), мН  ;  ГМн  – кутова швидкість 




























,                                      (2.15) 
де  ГМн0V  – робочий об’єм насоса (ГМ), м
3;  ГМнг.  – гідромеханічний 
ККД насоса (ГМ). 






 ,                                 (2.16) 
де ГМmaxМ , ГМminМ  і ГМтеор.М  – відповідно максимальний, мінімальний і 
середній теоретичний крутний моменти ГМ, мН  . 
Для забезпечення стійкої роботи ГМ в області низьких частот обер-








,                                     (2.17) 
де кр  – критичний критерій герметичності,  смМПа/1 3  ; ГМ0V  – робочий 
об’єм ГМ, см3; V  – об’єм РР у напірній магістралі, м3; прE  – приведений 
модуль об’ємної пружності РР, МПа; J  – приведений до вала ГМ момент 
інерції зовнішнього навантаження, 2мкг  . 
Витрати на виході з насоса (ГМ) 
      )()()( ГМнвит.теорГМнГМн tqtqtq  ,                        (2.18) 
де   )(теорГМн tq  – геометрична подача аксіально-поршневого насоса (ГМ), 
м3/с;   )(ГМнвит. tq  – витрата витоків насоса (ГМ), м
3/с. 
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tq ,                              (2.19) 
де 1,75 – середнє значення коефіцієнта, який враховує неконцентричне роз-
міщення золотника; пl  – довжина кільцевої щілини, яка залежить від ходу 
поршня та визначається з [71], м; 12н RR   – величина зазору між порш-
нем і гільзою циліндра, м; 2нпсер  dd  – середній діаметр поршня, м; z – 
загальна кількість поршнів;   )(ГМн tp  – перепад тиску на насосі (ГМ), МПа. 
Рівняння, яке враховує об’ємні втрати на стиснення РР у камерах ГМ [87] 













РРк ,    (2.20) 
де V  – зменшення об’єму РР, м3; V  і  tpк  – відповідно об’єм камери, м3, 
і тиск в ній (маючи на увазі, для нашого випадку, сумарний об’єм робочих 
камер ГМ і середній тиск в них), МПа;  tqк1  і  tqк2  – зміни витрати РР у 
камерах 1 і 2 відповідно, обумовлені витіканням її через зазори, м3/с;  tqк3  
– зміна витрати РР, обумовлена витіканням її через проріз розподільного 
диску, м3/с. 
Оскільки величини  tqк1  і  tqк2  зневажливо малі, зазвичай ними нех-
тують [87] і подають (2.20) для об’ємних гідромашин із безшатунним при-
водом у вигляді 














РРк 2sin ,   (2.21) 
де 0п tg2 VrАV  , 0V  – об’єм шкідливого простору, м
3;  tgпrАA ;  t  – 
кут повороту вала ГМ, град.; пр  – коефіцієнт витрат через проріз; прA  – 
площа прорізу, м2;  tp2  – тиск на вході ГМ, МПа;  tpк  – тиск у камері 
ГМ, МПа; r  – радіус кола ротора, на якому розміщено центри поршнів, м; 
пA  – площа поршня ГМ, м
2;   – кут нахилу шайби, град. 
Із (2.21) витоки в ГМ, викликані об’ємними втратами на стискання РР 
у камерах ГМ 
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   
 












sin .  (2.22) 
Витоки через стик торцевого розподільника ГМ [87] 
   


















































Рис. 2.1. Лінійні та кутові розміри роз-
подільника, які входять до формули (2.23) 
 
де  tpГМ  – перепад тиску в вік-
ні нагнітання, МПа; h  – торце-
вий зазор між ротором і розпо-
дільним диском, м;  t  – кое-
фіцієнт динамічної в’язкості РР, 
сПа  ; лінійні та кутові розміри, 
що входять до формули (2.23), 
наведено на рис. 2.1.  
Витрата витоків ГМ, вра-
ховуючи залежності (2.21), 
(2.24) і (2.25) може бути подана 
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Рівняння нерозривності РР у ГА 
)()()( ЗКГМн tqtqtq  ,                                       (2.25) 
де )(ЗК tq  – витрата через запобіжний клапан, м
3/с. 
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2.2.3. Математична модель робочого процесу удосконаленого 
гідравлічного вібраційного контуру 
Математична модель удосконаленого ГВК отримана з загальних рівнянь 
гідродинаміки (2.9) і (2.10) з урахуванням прийнятих у п. 2.2.1 припущень. 
При її складанні вважали, що витікання відбувається в проточну ка-
меру ГР, а витрата в кільцевій щілині між ЗРЕ і корпусом ГР ламінарна. 
Отримано математичну модель у зосереджених параметрах (зосередження 
наприкінці труби проводилося за Г-подібною схемою) [112], яка включає 
рівняння (рис. 2.2): 
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р1 d1 













Рис. 2.2. Розрахункова схема ГВК із камерою керування ГР 
 
– руху РР у вхідному каналі ГВК та трубопроводах ГА 
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                     (2.26) 
де  tq1  і  tq2  – відповідно витрати на вході та виході ГВК, м3/с;  tq21  – 
витрата, обумовлена стисканням РР у вхідному каналі, м3/с; 
– руху РР у внутрішньому патрубку 
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 
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де  tq31  – витрата, обумовлена стисканням РР у внутрішньому патрубку, 
м3/с;  tq32  – витрата на виході із внутрішнього патрубка, м3/с; 
– руху РР у вихідному каналі ГВК  
 
 
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                 (2.28) 
де  tq41  – витрата, обумовлена стисканням РР у вихідному каналі ГВК, 
м3/с;  tq42  – витрата на виході із вихідного каналу ГВК, м3/с; 
– нерозривності 
)()( 320 tqtq  ,     (2.29) 
де  tq0  – витрата на вході камери, м3/с; 
– тиску в камері  










 ,                                   (2.30) 
де W 0 – об’єм камери, м
3;  tq3  – витрата на виході камери, м3/с; 
– нерозривності 
)()( 424 tqtq  ,      (2.31) 
де  tq4  – витрата на вході в камеру ГР, м3/с; 
– тиску в камері ГР 










 ,                                      (2.32) 
де W 4 – об’єм камери ГР, м
3;  tq5  – витрата на виході камери ГР, м3/с; 
– витрати через кільцеву щілину між ЗРЕ і корпусом ГР для щілинно-
го дроселя, у разі концентричної поверхні, у якому режим течії РР ламінар-
ний [25] 
 
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 ,                                 (2.33) 
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де 4d  – діаметр камери керування ГР, м; щl  – довжина кільцевої щілини, м; 
 tpп.ч  – тиск у проточній частині ГР, МПа. 
При складанні рівнянь моделі використано відомі міркування про ана-
логію гідродинамічних і електродинамічних процесів, що, зокрема, дістало 
висвітлення у використаних позначеннях. У рівняннях (2.26)–(2.32) величи-
ни     111 AlttL   і     )3(2)3(2)3(2 2AlttL   – відіграють роль індуктивного 
опору трубопроводу 1-го і 2 (3)-го каналів, кг/м4; величини 
      21111 8 rAltttR t   і       2 )3(2)3(2)3(2)3(2 28 rAltttR t  – роль активного 
опору трубопроводу 1-го і 2 (3)-го каналу, 4мскг  ; величини 
   tElAtC iii р  – роль ємності i-го трубопроводу (каналу), кгмс 42  . Крім 
того, позначено: ri – радіус перерізу i-го трубопроводу (каналу), м; Аi – 
площа i-го трубопроводу (каналу), м2. 
З урахуванням прийнятих припущень математична модель трубопроводу 
(каналу) подана у зосереджених параметрах наприкінці труби за Г-подібною 
схемою [112], а її математична модель описується системою рівнянь (2.26). 
 
2.2.4. Математична модель робочого процесу гідророзподільника 
Математичну модель робочого процесу ГР із ГВК отримали, розгля-
даючи його в ГА (рис. 2.3). Прийнято, що виконується умова нерозривності 
РР та відсутня кавітація. Корпус ГР і ЗРЕ абсолютно жорсткі та виконані з 
однакового матеріалу, а жорсткість трубопроводу враховується при обчис-
ленні приведеного модуля об’ємної пружності РР. Оскільки пружини ГВК 
мають невелику довжину та кількість робочих витків, прийнято, що вони 
працюють у лінійному діапазоні своїх характеристик, та при роботі ГР не 
відбувається їх відрив від поверхонь контакту. Кут відхилення потоку РР, 
що протікає через дроселюючу щілину ГР, постійний і рівний 69˚.  
Зміна сили керування відбувається повільно порівняно зі зміною си-
ли, під дією якої відбувається осциляція ЗРЕ. Розміри внутрішньої камери 
ГР невеликі порівняно з розмірами трубопроводів, що підводять РР до ГР, і 
значно більші площі робочого вікна, тому власним опором каналів знехтува-
ли. Злив РР відбувається в атмосферу. 























Рис. 2.3. Розрахункова схема ГР: хЗРЕ – переміщення ЗРЕ; dЗРЕ і dш – відпо-
відно діаметр ЗРЕ та шийки; l – ширина пояска ЗРЕ; ψ = Σψі – сумарний централь-
ний кут вікна для втулки (ψmax = 360˚); lЗРЕ – відстань між кромками ЗРЕ; рГА, рз – 
відповідно тиск в ГА та зливу 
 
Математична модель робочого процесу ГР: 
– рівняння руху ЗРЕ ГР 
)()()()()( осцтргдпркерЗРЕ tFtFtFtFtFxm   ,       (2.34) 
де т – приведена маса золотника  
ппрЗРЕ 31 mmmm  , 
де ЗРЕm  – маса ЗРЕ, кг; прm  – маса пружин, кг; пm – приведена до ЗРЕ маса 
















де l – довжина трубопроводів, м; осцq  – витрата, обумовлена осциляцією 
ЗРЕ, м3/с; вікb  – довжина дроселюючого вікна ЗРЕ, м; сили )(пр tF  , )(гд tF  і 
)(тр tF  визначали відповідно за залежностями (2.1), (2.3) і (2.6); )(кер tF  – си-










 ,                                                (2.35) 
де )(кер tp  – тиск у гідравлічній камері керування, МПа; 
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 tFосц  – сила, під дією якої відбувається осциляція ЗРЕ 





 ,                                        (2.36) 
де пk  – коефіцієнт підсилення ГВК; ЗРЕd  – діаметр ЗРЕ, м;  tpГА  – тиск у 
ГА, визначений з урахуванням пульсацій, МПа; 
– рівняння витрати через дроселюючу щілину ГР 
 
)()()()()( осцствит1щ tqtqtqtqtq  ,                         (2.37) 
де  tq1  – витрата через дроселюючу щілину ГР, м3/с 
 












 ,        (2.38) 
де  tp1  –тиск на виході з ГР, МПа; μГР(Re, xЗРЕ) – коефіцієнт витрати дросе-
люючої щілини, що визначається за залежністю (2.11); )(вит tq  – витрата ви-
токів у ГР, яка розраховується за уточненою нами залежністю [46] 
 












































де  tqвит  – витоки, обумовлені перепадом тиску в дроселюючій щілині, 
м3/с; витq  – витоки, обумовлені осциляцією ЗРЕ, м
3/с; 1,75 – коефіцієнт, 
який враховує неконцентричне розміщення золотника в щілині; шd  – діа-
метр шийки ЗРЕ, м; L – довжина нерухомої стінки, м; 21 ppp   – пере-
пад тиску, МПа; глибина проникнення хвилі вздовж осі y , перпендикуляр-
ній осі симетрії струменя  te 203,0
*
u ; е – ірраціональне число, е = 
2,718. 









ст )(  ,                                            (2.40) 
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де V – об’єм РР у камерах ГР при середньому положенні ЗРЕ, м3;  tpГА  – 
тиск у ГА,   нГА 21 ptp  , МПа. 
Витрату, яка обумовлена осциляцією ЗРЕ, розраховували за залежніс-
тю 
осцЗРЕосц )()( xxAtq  .                                             (2.41) 









 ,     (2.42) 
де ГРк.  – коефіцієнт витрати відвідного каналу ГР; ГРк.A  – площа відвідно-
го каналу ГР, м2;  tp3  – тиск на виході ГМ, МПа; 
– рівняння обмеження переміщення ЗРЕ ГР 
  maxЗРЕЗРЕ0 xtx  , 
де maxЗРЕx  – максимальне переміщення ЗРЕ, м. 
Лінеаризована математична модель робочого процесу ГР із ГВК у 
складі ГА, отримана нами, наведена у статті [14]. 
 
2.2.5. Математична модель робочого процесу клапана тиску 
Математична модель робочого процесу клапана тиску (рис. 2.4) 
складається з таких рівнянь: 
– рівняння руху ЗРЕ клапана тиску, яке за аналогією до (2.34) записа-











 ,  (2.43) 
де клm  – приведена маса ЗРЕ клапана тиску, кг, 
прЗРЕкл 31 mmm  ,     (2.44) 
де ЗРЕm  – маса ЗРЕ клапана тиску, кг; прm  – маса пружин, кг; клx  – перемі-
щення ЗРЕ клапана тиску, м; клd  – діаметр ЗРЕ клапана тиску, м; )(пр tF  – 
сила пружини клапана тиску, Н; інші складові аналогічні, як у рівнянні 
(2.34); 
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1 2 3 q1 p1 
q2 p2  xкл 
δкл 




Рис. 2.4. Розрахункова схема клапана тиску: 1 – пружина; 2 – ЗРЕ; 3 – корпус 
 
– рівняння витрати через клапан тиску 
     
 










 ,  (2.45) 
де  клкл Re, x  – коефіцієнт витрати дроселюючої щілини клапана тиску, що 
визначається за залежністю (2.11); клb  – ширина вікна клапана тиску, м; 
 txкл  – переміщення ЗРЕ клапана тиску, м; кл  – радіальний зазор між кор-
пусом і ЗРЕ клапана тиску, м; 
– рівняння обмеження переміщення ЗРЕ клапана тиску 
  maxклкл0 xtx  , 
де maxклx  – максимальне переміщення ЗРЕ клапана тиску, м. 
 
2.2.6. Математична модель робочого процесу запобіжного клапана 
Математична модель робочого процесу запобіжного клапана 
(рис. 2.5) складається з рівнянь: 
– рівняння руху ЗРЕ основного клапана 
  )()()()()( з.кл.р.прз.кл.трз.кл.прз.кл.гдкернз.клз.клп.з.кл tFtFtFtFtppAxm  ,  (2.46) 
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Рис. 2.5. Розрахункова схема запо-
біжного клапана: 1 – кулька; 2 – пружина; 
3 – ЗРЕ основного клапана; 4 – пружина; 
5 – дросель; 6 – демпфуючий отвір; 7 – 
сідло керуючого клапана 
де п.з.клm  – приведена до ЗРЕ ос-
новного клапана маса всіх ру-
хомих частин, яка визначається 
за залежністю, аналогічною 
(2.44), кг; з.клx  – переміщення 
ЗРЕ клапана, м; 42з.клз.кл dA   – 
площа основного клапана, м2; 
з.клd  – діаметр ЗРЕ основного 
клапана, м; )(з.кл.тр tF , )(з.кл.пр tF , 
)(з.кл.гд tF  – відповідно, сили: тер-
тя, пружини, гідродинамічна і 
рідинної пружини, Н, які визна-
чаються за залежностями, ана-
логічними (2.1), (2.3), (2.6); ГАp  
– тиск на виході із насоса в ГА, 
МПа; )(кер tp  – тиск керування 
ЗРЕ основного клапана, МПа; 
– рівняння витрати РР через 
 
основний клапан 
)()()()( ст.з.клдрз.клз.клщ.з.клз.кл tqtqxAtqtq   ,                  (2.47) 
де )(з.кл tq  – витрата, яка протікає в підвідному каналі клапана, м
3/с; 










 ,   (2.48) 
де  з.клз.кл Re, x  – коефіцієнт витрати основного клапана; з.клd  – діаметр 
ЗРЕ клапана, м;  – кут сідла основного клапана, град.; )(др tq  – витрата че-
рез дросель 5, м3/с; 
 
 )(2)( керндрдрдр tpptAtq  ,    (2.49) 
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де др  – коефіцієнт витрати дроселя; дрA  – площа дроселя 5, м
2; )(клзст tq  – 
витрата стискання, яка визначається за залежністю (2.40), м3/с; 
– рівняння руху кульки керуючого клапана (нехтуючи силою тертя) 
  )()()( к.прк.гдзкерккк tFtFptpAxm  ,          (2.50) 
де кm  – маса кульки керуючого клапана, кг; кx  – переміщення кульки кла-
пана, м; 42кк dA   – площа перерізу кульки, м
2; кd  – діаметр кульки, м; 
)(к.пр tF , )(к.гд tF  – відповідно сили керуючого клапана: пружини, гідродина-
мічна, Н, які визначаються за залежностями, аналогічними (2.3) і (2.6);  
– рівняння витрати керуючого клапана 
)()( дркккер.з.кл tqxAtq   ;                    (2.51) 
– рівняння обмеження переміщення ЗРЕ основного клапана 
  maxклз.з.кл0 xtx  , 
де maxклз.x  – максимальне переміщення ЗРЕ основного клапана, м; 
– рівняння обмеження переміщення кульки керуючого клапана 
  maxкк0 xtx  , 
де maxкx  – максимальне переміщення кульки керуючого клапана, м. 
 
2.2.7. Математична модель робочого процесу гідророзподільника з 
електрокеруванням 
Математична модель робочого процесу ГР з електрокеруванням скла-
дається з таких рівнянь: 
– рівняння витрати на його виході залежно від вмикання електромагні-














q                                     (2.52) 
де )(клз.кер. tq  – витрата через керуючий клапан, м
3/с; кері  – струм керування 
електромагнітами, А; 
– рівняння обмеження переміщення ЗРЕ ГР з електрокеруванням 
  maxГРЗРЕГРЗРЕ0 xtx  , 
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де  tx ГРЗРЕ  – переміщення ЗРЕ, м; maxГРЗРЕx  – максимальне переміщення 
ЗРЕ, м; 
Рівняння (2.12)–(2.52) доповнювали обмеженням  
  пaрп.ч ptp  ,                                                   (2.53) 
де пaрp  – тиск насиченої пари РР, МПа; 
– рівняння зміни стану РР 
constа T ,  tρ ,                                                   (2.54) 
при цьому температуру РР аT  приймали рівною її середньому значенню, а 
густину робочої рідини  tρ  визначали за формулою (1.4). 
Рівняння (2.12)–(2.54) становлять математичну модель робочого про-
цесу ГА обертання. При розробці моделі враховано важливі фактори, які не 
розглядались раніше в дослідженнях, що передували даній роботі: враху-
вання при математичному описі ГА нестаціонарності гідромеханічних про-
цесів; характеристик РР, що змінюються в процесі його функціонування; 
підвищення точності розрахунку витоків у рухомих елементах ГА; приве-
деної до ЗРЕ маси РР, обумовленої його осциляцією; нелінійних сил тертя і 
гідродинамічних сил, які враховують осциляцію ЗРЕ. 
Робота ГР із ГВК у складі ГА відбувається при малих відхиленнях ве-
личин від їх усталених значень, де вони описуються безперервними функці-
ями. Попередні розрахунки показали, що витратами, обумовленими вито-
ками, перетіканнями та стисненням РР, при усталеному процесі можна зне-
хтувати, при цьому похибка не перевищить 0,1 %. Приймали, що тиск жив-
лення та витрата на виході з ГР є сталими величинами, отримали передаваль-
ну функцію ГР із ГВК [14] 

























sW ,                               (2.55) 
















































































































































































де m – маса ЗРЕ та пов’язаних із ним елементів, кг; s – перетворювач Лап-
ласа; нін kkcs   – коефіцієнт рідинного тертя, кг/с; kін – коефіцієнт, який 
враховує інерційну дію неусталеного потоку РР на ЗРЕ (1.8), кг/с; трk  – ко-
ефіцієнт тертя, кг/с; kн – коефіцієнт, який у загальному випадку залежить не 
тільки від структури та параметрів ГР, але й від амплітуди та частоти зов-












  , кг/с; Ф – функ-
ція зсуву; хс
0 – номінальне значення х0, яке задається умовами конкретної 
задачі [99], м;   пргд ccc  – сумарна жорсткість, Н/м; сгд – коефіцієнт 
жорсткості гідродинамічної пружини, визначається за рівнянням (2.7), Н/м; 
прc  – сумарна жорсткість пружин ГВК, Н/м; тA  – площа торця ЗРЕ, м
2; пk  – 
коефіцієнт підсилення ГВК; керp  – тиск керування, МПа; 
   022ЗРЕвікЗРЕГР Re,  xbx  – площа дроселюючої щілини ГР при зада-
ному ЗРЕx , м
2; 0нp  і 01p  – відповідно тиск на вході та виході ГР в устале-
ному режимі, МПа; c  – коефіцієнт, який враховує демпфуючі властивості 
камери керування ГР, викликані осциляцією ЗРЕ [47], с 



























K , 1/с2; осцx , осц  – відповідно амплітуда і частота осци-
ляції ЗРЕ, м і с–1. 
Умова стійкості ЗРЕ ГР 
021
2
30321  aaaaaa .                                          (2.56) 
 
2.3. Залежність частоти обертання вала гідромотора від сили 
натягу дроту 
Для її визначення використана залежність (2.12), в яку витрату через 
ГМ та витоки в ньому підставили з формул (2.18) та (2.24) відповідно. Вра-
ховували, що крутний момент на валу ГМ створюється силою натягу дроту 
 tPн , і залежність (2.15) подавали у вигляді 




,    (2.57) 
де ГМг.  – гідромеханічний ККД ГМ; кoтr  – радіус котушки, м. 
Вважали, що витрата через запобіжний клапан відсутня, тоді з рівнянь 
(2.18), (2.24) і (2.45) отримали 
 
























































































Прийняли, що тиск у камері дорівнює тиску на виході з ГМ і запису-
вали (2.58) у вигляді  
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        
































K , об’ємними втратами РР  2прпр2 AK  і через тор-














































Нехтували витоками і перетіканнями в ГР із ГВК і клапані тиску й за-
писали рівняння нерозривності 
    )()( ГМвит.ГМ21 tqtqtqtq  ,   (2.60) 
в яке підставили значення  tq1  та  tq2  з (2.38) та (2.45) відповідно та 
отримали  
        



























 . (2.61) 
З рівнянь (2.12), (2.57), (2.59)–(2.61) отримали залежність для визна-
чення частоти обертання вала ГМ від сили натягу дроту 
 
   
  










































Рівняння (2.62) дозволяє зробити висновок про те, що на частоту обер-
тання, крім зовнішнього навантаження  tPн , яке збільшує витоки через ГМ, 
впливає переміщення ЗРЕ ГР із ГВК  txз , яке, в свою чергу, залежить від 
тиску зворотного зв’язку  tp2 . 
Задавши початкові умови  txЗРЕ ;   00ЗРЕ x ;   кл0кл 0 xx  ;   00кл x ; 
  00н р ;   00зл р , рівняння (2.62) розв’язали разом із рівняннями (2.34), 
(2.38), (2.43) і (2.45), які доповнили рівнянням нерозривності РР у ГА 
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   tqtq 32       (2.63) 
та рівнянням перепаду тиску на ГМ 
     tptptp 132 21 .     (2.64) 
Знехтувавши ГР , кл  і втратами на стискання РР, отримано рівняння 
(2.62) у приростах 






































де  tnnn  0 ;  txxx ЗРЕ0ЗРЕЗРЕ  ;  tPPP нн0н  , тут індексами 0 
позначено відповідні параметри в усталеному режимі. 
При повній компенсації зміни сили натягу дроту нP  зміна частоти 
обертання відсутня 0n . Тоді (2.65) набирає вигляду 






































У статичному режимі, нехтуючи гідродинамічною силою, силою рі-












 ,    (2.67) 
де  tppp 2022  ; ЗРЕd  – діаметр ЗРЕ ГР; 1прc  і 2прc  – відповідно жорст-
кості пружин 10 і 19 ГР 9 (див. рис. 1.7). 
Підставляючи (2.67) в (2.66), остаточно отримали 














































  63 
Зусилля пружини жорсткістю клпр.c  створюється її попереднім стис-










pp ,   (2.69) 
сталість якого забезпечується малим ходом ЗРЕ клx  пружини невисокої 
жорсткості, що впливає на значення перепаду тиску. 
Таким чином, витрата через дросель клапана тиску при постійних 
значеннях площі перерізу й перепаду тисків набуває також постійного зна-
чення. Беручи до уваги (2.69), з (2.68) видно, що компенсація збільшення 
нP  відбувається за рахунок зміни тиску зворотного зв’язку 2p , що збіль-
шується разом зі збільшенням нP  і зменшується разом із його зменшен-
ням. Таким чином, компенсуються витоки в ГМ ГА обертання. 
Шляхом декомпозиції ГА обертання отримано математичну модель 
його робочого процесу, яка комплексно (порівняно з раніше відомими) ура-
ховує такі фактори: параметри осциляції ЗРЕ ГР, нелінійність сил тертя, не-
стаціонарність гідромеханічних процесів, властивості РР. Розроблена мате-
матична модель є підґрунтям для постановки і розв’язання наукового завдання, 
пов’язаного з поліпшенням динамічних характеристик ГА обертання, та 
відкриває можливість більш повного використання сучасних методів мате-
матичного моделювання і теорії оптимальних систем. 
Уперше отримано аналітичну залежність частоти обертання вала ГМ 
від сили натягу дроту, використання якої дозволяє визначити вплив конс-






ДОСЛІДЖЕННЯ РОБОЧОГО ПРОЦЕСУ ГІДРОАГРЕГАТУ  
ОБЕРТАННЯ ТА ЙОГО ЕЛЕМЕНТІВ 
 
При проведенні цих досліджень використовували математичну мо-
дель робочого процесу ГА, розроблену в розділі 2. Вважали, що тиск зливу 
в ГА дорівнює атмосферному. Параметри РР (масла ІГП – 30): густина 
885 кг/м3; кінематична в’язкість 5103  t м
2/с; температура 50°С; 
вміст повітря – 0,8 %. Конструктивні параметри ГА і його елементів наве-
дено в додатку А. 
 
3.1. Аналіз впливу газовмісту та параметрів пульсації тиску 
робочої рідини у гідроагрегаті на густину робочої рідини 
При дослідженнях таких хвильових процесів ГА густину РР зазвичай 
беруть постійною та такою, що дорівнює її середньому значенню. В роботі 
середню густину РР з урахуванням газовмісту розраховували за залежністю 
(1.4), яка отримана за умови, що характерна довжина акустичної хвилі ве-
лика порівняно з радіусом бульбашок газу та середньою відстанню між ни-
ми. В цьому випадку справедливе так зване гомогенне наближення: рідину з 
бульбашками газу можна розглядати як однорідне середовище з деякими 
ефективними середніми значеннями густини, тиску й іншими величинами.  
Розглядали випадок, коли в ГА присутні гармонічні коливання тиску 
)(tp  біля якогось постійного значення 1p , причому зміна в часі тиску від-
бувається за залежністю 
 tkptp  sin1)( 1 ,                                              (3.1) 
де k – коефіцієнт амплітуди пульсацій тиску у відсотках від його усталеного 
значення;   – частота пульсацій, с–1. 
З метою порівняння точності розрахунку густини РР за залежностями  
(1.4) та відомою зі статті [83], а також аналізу впливу газовмісту та параме-




кеті прикладних програм Mathcad. Прийнято, що 0 pp = 885 кг/м
3, 
0г = 1,297 кг/м
3, f 2 , де f – частота пульсацій, Гц. Результати досліджень 
наведено на рис. 3.1–3.3. 
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Рис. 3.1. Графіки зміни в часі густини РР при пульсації тиску при k = 0,3; 
f = 50 Гц: 1 (рис. а, б) – z = 0,05; 2 – z = 0,1 
 
Як видно з рис. 3.3, при урахуванні газовмісту та використанні залеж-
ності (1.4) для розрахунку густини РР її значення майже на 5 % менше. Ду-
же близькі значення густини РР, похибка яких не перевищувала 0,35 %, 
отримали при її розрахунку через модуль об’ємної пружності РР, визначе-
ний за залежністю, наведеною в роботі [105]. Таким чином, для розрахунку 
густини РР при пульсаціях тиску в ГА цілком правомірно використовувати 
залежність (1.4), що дозволить підвищити точність її визначення. Збільшен-
ня газовмісту РР призводить до зменшення середнього значення її густини 
(рис. 3.1, а), зміна якої в часі відбувається з частотою пульсацій тиску 
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Рис. 3.2. Графіки зміни в часі густини РР при пульсації тиску при z = 0,05: 
1 (рис. а, б) – k = 0,3, f = 50 Гц; 2 (рис. а) – k = 0,6, f = 50 Гц; 2 (рис. б) – k = 0,3, 
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Рис. 3.3. Графіки зміни в часі густини РР при пульсації тиску при z = 0,05; 
k = 0,3; f = 50 Гц, розраховані за різними математичними залежностями: 1 – фор-
мула (1.4); 2 – формула з роботи [83] 
 
3.2. Дослідження робочого процесу в розробленому гідравлічному 
вібраційному контурі 
3.2.1. Математичне моделювання течії робочої рідини в гідравлічно-
му вібраційному контурі 
При визначенні течії РР у камері ГВК (рис. 3.4) було прийнято, що 




на до неї, ЗРЕ ГР знаходиться у нерухомому стані. Розглянута плоска задача 
течії в’язкої нестисливої РР (= const), для якої використано рівняння руху 














Рис. 3.4. Схема для моделювання течії РР у ГВК 
 
При розрахунку задали початкові й граничні умови: тиск РР на вході 
ГВК    Tpp 11 0  ,    tptp 11 ,0  , T – період повторення циклу коливань; 
швидкість РР на нерухомих поверхнях ГР дорівнює нулю. Вважали, що 
зміна пульсацій тиску  tp1  відбувається згідно з напівсинусоїдальним за-
коном із частотою Гц250f  та амплітудою 0,3 МПа, постійна складова 
тиску на вході ГВК становить 6,0 МПа. Витрата РР у кільцевій щілині між 
ЗРЕ і корпусом ГР становить 61067,1   м3/с. 
Розв’язання гідродинамічної задачі, яка описується рівняннями (2.9) і 
(2.10), граничними та початковими умовами, наведеними вище, провели у 
пакеті прикладних програм FEMLab, який призначений для моделювання 
фізичних процесів і базується на методі кінцевих елементів. Вибрали дво-
вимірне завдання й тип математичної моделі «Динаміка в’язкої рідини» 
(Fluid dynamics). Використали нестаціонарні рівняння Нав’є – Стокса 
(Incompressible Navier–Stokes). Для побудови розрахункової області проточ-
ної камери ГВК використано геометричні фігури, прямі й криві лінії. У спис-
ку Boundary conditions вибрали тип граничної умови. Для твердих стінок, де 
рідина прилипає до стінок, встановили No slip – без проковзування. Для 
вхідної межі задали Inflow/outflow velocity – вектор швидкості у вигляді 




ді. Використовуючи рівносторонні трикутники, побудували сітку і згустили 
її до потрібного розміру. Результати моделювання отримано у вигляді ліній 
течії та епюр швидкості РР (рис. 3.5–3.9). 
 
   
 
 
















   

















Рис. 3.5. Лінії течії РР в камері ГВК на виході з циліндричного внутрішньо-
го патрубка в різні проміжки часу: a – t = 0; б – t = 0,001 с 
 
Отримані лінії течії РР у проточній камері в різні проміжки часу 
(рис. 3.5–3.7) дозволили визначити області, в яких формуються пульсації 
тиску РР у резонансному контурі. Установлено межі зміни швидкості РР на 
виході циліндричного внутрішнього патрубка й усередині патрубка, який 
з’єднує шунтувальний резонансний контур із камерою керування ГР 
(рис. 3.8 і 3.9), що дозволили визначити області, в яких відбувається зворот-
ний рух РР та режим течії в них. Зворотний рух РР відбувається на ділян-
ках, які безпосередньо знаходяться на виході циліндричного внутрішнього 




     











    












Рис. 3.6. Лінії течії РР у камері керування ГР у різні проміжки часу: a – t = 
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Рис. 3.7. Лінії течії РР у камері ГВК при t = 0,0005 с 
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Рис. 3.8. Епюра швидкості РР на виході циліндричного внутрішнього пат-
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Рис. 3.9. Епюра швидкості РР усередині патрубка, який з’єднує шунтуваль-
ний резонансний контур із камерою керування ГР у різні проміжки часу 
 
Ці результати можуть бути використані при профілюванні проточної 
камери розробленого ГВК. Однак треба мати на увазі, що для даного вібра-
ційного контуру визначальним параметром є об’єм, визначений із залежно-
сті максимального надлишкового тиску в резонаторі. 
 
3.2.2. Визначення впливу конструктивних параметрів гідравлічного 
вібраційного контуру на його коефіцієнт підсилення  
Проведено імітаційне моделювання робочих процесів у ГВК за допомо-
гою пакета прикладних програм Mathcad. Задали розміри ГВК (див. рис. 2.2): 
l1 = 0,02 м; d1 = 0,01 м; L = 0,126 м; D = 0,032 м; d2 = 
3106   м; l2 = 0,045 м; 
l3 = 0,05 м; d3 = 
3108   м; l4 = 0,032 м; d4 = 0,012 м;   = 
5102   м. Тиск РР на 
його вході становив 5 МПа, а пульсації тиску  tp  формуються згідно з на-
півсинусоїдальним законом із частотою Гц5,97f  та амплітудою 0,5 МПа. 
Оцінку ефективності ГВК проведено за значенням коефіцієнта підсилення 
амплітуди пульсацій тиску РР на виході ГВК пk , який дозволяє визначити, 
на скільки збільшиться величина пульсацій тиску на виході ГВК порівняно 
з його входом 
вхвихп рр ааk  ,      (3.2) 
де вхра  і вихра  – відповідно амплітуди пульсацій тиску на вході і виході 
ГВК, МПа. 
В результаті розрахунку отримано графік пульсацій тиску на вході і 




на вході та виході ГВК показало, що похибка не перевищує 1 %, що свід-
чить про коректність розробленої математичної моделі. 
Варіювали конструктивні розміри та робочі параметри ГВК, моделю-
вали робочі процеси в ньому та дослідили вплив конструктивних парамет-
рів на коефіцієнт підсилення, деякі з яких подано на рис. 3.10–3.12, де верх-
ня крива – тиск на вході ГВК, а нижня – тиск на виході. 
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Рис. 3.10. Графіки пульсацій тиску на вході і на виході ГВК при: а – 
d2 = 0,012 м; б – d2 = 0,003 м 
 
В результаті обробки графіків пульсацій тиску в ГВК отримано залеж-
ності коефіцієнта підсилення від його конструктивних та робочих парамет-
рів (рис. 3.13). Проведені дослідження дозволили встановити, що для забез-
печення ефективної роботи ГВК (отримання максимального значення кое-
фіцієнта підсилення) об’єм його камери не повинен бути більшим ніж 
31075   м3 (рис. 3.13, а), тому що при збільшенні об’єму і довжини камери 
ГВК коефіцієнт підсилення зменшується (рис. 3.13, б). Це свідчить про те, 
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Рис. 3.11. Графіки пульсацій тиску на вході і на виході ГВК при: а – 
l2 = 0,09 м; б – l2 = 0,0225 м 
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Рис. 3.12. Графіки пульсацій тиску на вході і на виході ГВК при: а – 




Встановлено, що найбільше на значення коефіцієнта підсилення ГВК 
впливають розміри внутрішнього патрубка: зменшення його діаметра та 
збільшення довжини приводить до підвищення коефіцієнта підсилення 
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Рис. 3.13. Залежність коефіцієнта підсилення ГВК від його конструктивних 
та робочих параметрів: а – об’єму камери ГВК W0; б – довжини камери ГВК L; в – 
діаметра внутрішнього патрубка ГВК d2; г – довжини внутрішнього патрубка ГВК 




Тиск у камері ГВК практично не впливає на його коефіцієнт підси-
лення (рис. 3.13, д). Установлено, що частота пульсацій тиску на виході з 
об’ємного насоса суттєво впливає на коефіцієнт підсилення ГВК (рис. 3.13, е), 
причому в області частот 75–100 Гц спостерігається його зменшення. Знач-
но впливає на коефіцієнт підсилення ГВК також діаметр камери гідравліч-
ного керування ГР, який обмежений його габаритними розмірами. 
За допомогою аналітичної обробки графіків (рис. 3.13) у пакеті при-
кладних програм Mathcad отримали залежність для розрахунку коефіцієнта 





2п  ldldldk .      (3.3) 
В результаті проведених досліджень установлено, що визначення ра-
ціональних параметрів ГВК потрібно здійснювати шляхом постановки та 
розв’язання оптимізаційної задачі. 
 
3.2.3. Дослідження роботи пружин гідророзподільника 
Динамічні характеристики пружини, досліджені за допомогою розро-
бленої програми у пакеті прикладних програм Mathcad, наведено у статті 
[15]. Математична модель пружини врахувала її реальну геометричну фор-
му, а також реальні граничні умови, що виникають в опорних витках пру-
жини, та інерцію витків при всіх трьох урахованих формах поздовжніх ко-
ливань. Розв’язувалася задача визначення частот та форм вільних коливань, 
а також розрахунку вимушених коливань пружини за умови жорсткого за-
кріплення її кінців та подачі на вхід осцилюючого сигналу трикутної фор-
ми, яка описує реальну траєкторію переміщення ЗРЕ ГР при осциляції.  
За результатами розрахунку встановлено, що під час коливання пру-
жини дотичне напруження змінюється в часі та його величина значною мі-
рою залежить від місця перерізу. Для пружини розробленого ГВК дотичне 
напруження становить: τmax = 166,9 МПа; у статиці τmax = 150,7 МПа. Заува-
жимо, що дотичне напруження, визначене на кінцях пружини та її середині, 
співпадає з його статичним значенням, а максимальне значення спостеріга-
ється в перерізах, розташованих ближче до її кінців.  
Максимальні значення амплітуди дотичного напруження спостеріга-




стоти вимушених коливань власній, максимальні значення цієї амплітуди 
дещо зменшуються та трохи зміщуються, згідно з правилом Зомерфельда. 
Причому величина цієї амплітуди різна для різних перерізів пружини. Мак-
симальна амплітуда коливань дотичного напруження спостерігається біля її 
нерухомого кінця, а потім – біля рухомого. 
Перерізуюча сила пружини змінюється в часі і практично не залежить 
від місця розташування перерізу. Коефіцієнт асиметрії циклу дорівнює 0,9. 
Кількість циклів за графіками, наведеними в довіднику [56], становить 
107 циклів, що є достатнім для надійної роботи пружини у ГВК. 
Фазовий зсув значною мірою залежить від віддаленості перерізу від 
кінців пружини. Проведений розрахунок динамічних характеристик пружин 
ГВК показав, що в раціонально спроектованих пружинах не відбувається 
співудару витків. Для забезпечення бажаної міцності та довготривалості та-
ких пружин частота їх власних коливань не повинна збігатися або бути крат-
ною частоті вимушених коливань. 
 
3.3. Вплив параметрів осциляції на характеристики гідророзподільника 
з гідравлічним вібраційним контуром 
Ці дослідження проводили шляхом імітаційного моделювання у паке-
ті прикладних програм Mathcad. Використовували математичну модель, на-
ведену в п. 2.2. Задавали конструктивні параметри ГР та тиск живлення. 
Навантаження на ГР моделювали за допомогою регульованого дроселя, 
встановленого між каналами, призначеними для з’єднання ГР із ГМ. При 
дослідженнях розглядали ГР із ГВК, у якого: діаметр ЗРЕ – 0,012 м, загаль-
на довжина ЗРЕ – 0,035 м, максимальний хід ЗРЕ – 3102,1   м, а маса – 
0,186 кг, жорсткість пружини – 310120   Н/м i тиск живлення – 12,0 МПа. 
Приймали, що перепад тиску на ГМ дорівнював половині тиску живлення 
та амплітуда пульсацій тиску на виході об’ємної гідромашини – 3 % від тис-
ку живлення. 
Досліджено вплив конструктивних та робочих параметрів ГР із ГВК 
на амплітуду осциляції його ЗРЕ. Результати досліджень показали, що амп-
літуда осциляції ЗРЕ зменшується при збільшенні його маси та частоти ос-
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Рис. 3.14. Залежність амплітуди осциляції ЗРЕ ГР від частоти: а – при m = 
const (m, кг); б – при Δр = const ( 510p  Па); в – при прс  = const 
( 3пр 10

 с Н/м); г – при ЗРЕd = const (
310d  м) 
 
Це пояснюється тим, що при збільшенні маси ЗРЕ для його осциляції 
потрібні більші зусилля. Збільшення тиску живлення ГР із ГВК автоматич-
но приводить до збільшення амплітуди пульсацій у камері керування ГР і 
відповідно амплітуди осциляції його ЗРЕ. Причому зростання амплітуди 
осциляції ЗРЕ ГР відбувається практично за лінійною залежністю (рис. 3.14, б), 
а зміна частоти осциляції на амплітуду практично не впливає. 
Зі збільшенням жорсткості пружини амплітуда осциляції ЗРЕ збіль-
шується (рис. 3.14, в). Аналогічно на амплітуду осциляції золотника впли-




Залежно від перепаду тиску на торцях ЗРЕ визначили його перемі-
щення, коефіцієнти жорсткості гідродинамічної пружини, коефіцієнт, який 
враховує інерційну дію несталого потоку на ЗРЕ, силу тертя спокою та кое-
фіцієнт витрат. Встановлено, що зі збільшенням частоти та амплітуди осци-
ляції ЗРЕ ГР відносне відхилення сумарної жорсткості пружини від її серед-
нього значення зменшується (рис. 3.15, а, б). Цей висновок відповідає су-
часній тенденції розвитку гідроапаратів із осциляцією на збільшення часто-
ти осциляції. Вплив сумарної жорсткості пружини зменшується з відкрит-
тям ЗРЕ, а вплив частоти осциляції на сумарну жорсткість пружини незнач-
ний, що пояснюється зміною осьової гідродинамічної сили вздовж перемі-
щення ЗРЕ. 
 
    ω о сц =200 Гц    








14   
0   0,5   1   1,5   
0,7  
= х осц 1.103м 
0, 5 
х осц =0, 2.10-3м 
м 
  
х з   .103, м
м 
  
  С пр Σ ,  
10-4. Н /м 
 прс , 
 зрех  
 10  
  
хЗРЕ 310 , м  
     
0   
4   
8   
12   
16   
0   0,2   0,4   0,6   0,8   1   1,2   1,4   
х осц  =0,7   
200   
хз     
300   
    
ω о  сц  = 10 0 Гц    





  С пр  Σ ,  
1 0-4.Н /м 
 прс ,
 зрех
 410  





Рис. 3.15. Зміна сумарної жорсткості пружини ГР із ГВК залежно від пере-
міщення його ЗРЕ: а – при зміні амплітуди осциляції ЗРЕ; б – при зміні частоти 
осциляції ЗРЕ 
 
При постійній сумарній жорсткості пружини ГВК переміщення ЗРЕ 
ГР значно впливає на амплітуду його осциляції (рис. 3.16). Амплітуда осци-
ляції ЗРЕ на початку відкриття дроселюючої щілини змінюється більш ін-
тенсивно, що пояснюється зміною осьової гідродинамічної сили.  
Таким чином, поліпшення вихідних характеристик ГР із ГВК полягає, 
перед усім, у забезпеченні стабільної амплітуди осциляції його ЗРЕ, що мо-
же бути досягнуто шляхом використання пружин ГВК зі змінною жорсткіс-




дозволяють компенсувати зміну осьової гідродинамічної сили. Для забезпе-
чення стабільної сумарної жорсткості пружин ГВК, амплітуду та частоту 
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Рис. 3.16. Зміна амплітуди осциляції ЗРЕ ГР із ГВК залежно від переміщення 
ЗРЕ 
 
У статті [47] нами доведено, що застосування ГВК дозволяє підвищити 
точність ГР більш ніж на 43 % та на 12,1 % зменшити час регулювання ГР. 
Значною мірою точність та динамічні характеристики ГР із ГВК залежать 
від параметрів осциляції його ЗРЕ, властивий вибір яких необхідно викону-
вати, проводячи оптимізацію його конструктивних і робочих параметрів. 
Визначено вплив параметрів осциляції ЗРЕ на кавітацію у ГР із осци-









 ,                                                 (3.4) 
де рвих і рпар – відповідно тиск у вихідному каналі ГР та тиск насичених па-
рів РР, МПа; v  – швидкість течії РР у стисненому перерізі проточної части-
ни ГР, м/с. 
Прийнявши, що 0живпар рр , замість залежності (3.4) використано  
pррG  живпар ,                                                      (3.5) 
яку часто використовують як критерій кавітації. Зауважимо, що число каві-
тації залежить від типу РР, її температури, газовмісту, наявності твердих 
частинок, геометрії проточної частини ГР тощо і при збільшенні газовмісту 




Ввели відносне число кавітації 
G
G
G осц ,                                                            (3.6) 
де осцG  – число кавітації ГР з осциляцією. 
З умови, що тиски на вході та виході ГР з осциляцією та без неї одна-








 ,                                                          (3.7) 
де осцx  – швидкість осциляції ЗРЕ ГР, м/с. 
Знехтувавши опором каналів і витоками в ГР з осциляцією та без неї, з 
рівняння витрат, наведеного в п. 2.2, знайшли швидкість РР через його дро-
селюючу щілину, з урахуванням якої відносне число кавітації (3.7) подава-
ли у вигляді 








































K ; μ(Re, xЗРЕ) – коефіцієнт витрати дросе-
люючої щілини, що визначається за залежністю (2.11); maxЗРЕx  – максимальне 
переміщення ЗРЕ, м; Δрщ – перепад тиску на дроселюючій щілині ГР, МПа. 
Аналіз рівняння (3.8) показав, що третій член у знаменнику на чотири 
порядки менший від другого. Отже, ним можна знехтувати. Розрахункові 
дослідження, проведені в пакеті прикладних програм Mathcad, показали, що 
найбільше на відносне число кавітації впливає амплітуда осциляції ЗРЕ 
(рис. 3.17, б). 
Частота осциляції та перепад тиску на дроселюючій щілині на віднос-
не число кавітації впливають меншою мірою (рис. 3.17, а). Причому зі збіль-
шенням відкриття дроселюючої щілини ГР вплив осциляції ЗРЕ на відносне 




никнення кавітації у ГР з осциляцією амплітуда осциляції ЗРЕ має бути ма-
лою, а відкриття – великим. Дослідження показали, що для забезпечення 
безкавітаційної роботи ГР з осциляцією, а отже підвищення технічного рів-
ня ГР, амплітуда осциляції його ЗРЕ повинна вибиратися з урахуванням час-
тоти осциляції та перепаду тиску на дроселюючій щілині. При цьому від-
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Рис. 3.17. Залежність відносного числа кавітації ГР від переміщення ЗРЕ: 
а – від перепаду тиску на дроселюючій щілині: при xосц = 
4101   м і 
fосц = 159,23 Гц: 1 – Δр = 1 МПа; 2 – Δр = 3 МПа; б – від амплітуди осциляції ЗРЕ: 
при Δр = 1 МПа і fосц = 238,85 Гц: 1 – xосц = 
5105   м; 2 – xосц = 
4101  м; 3 – 
xосц = 
4102   м 
 
Однією з основних вимог, що ставляться як до систем, так і до їх еле-
ментів, є надійність, показником якої є імовірність безвідмовної роботи 
[120]. Розрахунок надійності ГР із ГВК виконаний за допомогою методу 
структурних схем, який застосовується за умови, що всі складові його час-
тини є одновідмовними й відмови елементів незалежні. Використовували 
середні значення інтенсивності відмов, відомі з літературних джерел [9, 79, 
119, 120]. Правомірність використання методу структурних схем для розра-




ків встановлено, що імовірність безвідмовної роботи ГР із ГВК до 10000 год 
P(10000) = 0,99873, дисперсія 22 10PG  = 0,0529, а термін безвідмовної робо-
ти 1010753,1   с. [9]. Таким чином, розрахунковим шляхом доведено високу 
надійність ГР із ГВК, яка належить до нульового рівня надійності. 
 
3.4. Дослідження динамічних характеристик гідророзподільника з 
гідравлічним вібраційним контуром 
Перед тим як навести результати аналітичних досліджень ГР із ГВК, 
зауважимо, що їх статичні характеристики, які показують залежність вихід-
ної величини від вхідної в статичному (усталеному) режимі, аналогічні, як і 
для ГР без ГВК, та наведені в різних літературних джерелах, наприклад в 
роботі [34]. Динамічні характеристики ГР із ГВК у складі ГА досліджували 
за графіками перехідних процесів та використовували оцінки якості, коефі-
цієнти похибки відтворення керуючого сигналу та поліпшену інтегральну 
оцінку. Дослідження проведені в пакеті прикладних програм SIAM із вико-
ристанням його передавальної функції (2.55). Правомірність використання 
лінеаризованих математичних моделей для дослідження ГА, збудованих із 
гідроапаратами з осциляцією, доведено в статті [19]. Приймали, що діаметр 
ЗРЕ ГР дорівнює 0,012 м, переміщення ЗРЕ знаходиться у діапазоні 0 – 
3102,1   м; тиск живлення становить 6,3 МПа. 
Досліджували точність ГР в усталеному режимі. В такому режимі 
завжди є усталена похибка від сигналу керування та збурення, яку назива-
ють статичною похибкою [76]. Причому чим більший коефіцієнт K  пере-
давальної функції, тим менші коефіцієнт статизму та усталені похибки. В 
цьому випадку усталене значення похибки має дві складові 
 1кер11
~~~ ppp ,     (3.9) 
де кер1
~p  – похибка відтворення керуючого сигналу, МПа; 1
~p  – похибка 
від сигналу осциляції, МПа. 
Вважали, що збурення на виході ГР відсутнє, а він працює в межах, де 
його характеристики лінійні. Приймали, що значення кер1
~p  і 1




ними та достатньо плавними функціями часу, які визначали за допомогою 









































CpC ,                          (3.11) 
де p  – тиск, під дією якого відбувається осциляція ЗРЕ, МПа. 
З передавальної функції ГР із ГВК у складі ГА (2.55) отримали залеж-
ності для розрахунку коефіцієнтів похибки відтворення керуючого впливу 













































Причому 0C , 1C , 2C  – відповідно коефіцієнт статизму та похибки за 
швидкістю та прискоренням, –, с–1, с–2. 
Аналіз рівняння (3.10) та розрахунок згаданих вище коефіцієнтів по-
казує, що ряд є збіжний, отже, інші його члени можна не враховувати. При 
розрахунку похибки відтворення керуючого сигналу вважали, що тиск ке-













epp 10керкер , де T – 
стала часу аперіодичної ланки, с; Tt 3  – час регулювання, с [121]. З ураху-
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Приймали, що осциляція ЗРЕ описується моногармонічною функцією 
 tpp   sin0  та, обмежившись чотирма коефіцієнтами з рівняння (3.11), 
отримали 





























  tCCtCCpp o  
Аналіз рівняння (3.13) та розрахунок коефіцієнтів, які входять до ньо-
го, показав, що ряд є також збіжний, отже, інші його члени можна не врахо-
вувати. 
Незалежно від параметрів осциляції ЗРЕ ГР із ГВК має вищу точність 
ніж без ГВК (табл. 3.1, 3.2). Статична похибка для ГР із ГВК багато в чому 
залежить від параметрів осциляції його ЗРЕ, й при відповідному їх значенні 
точність ГР із розробленим ГВК на два порядки вища від його точності без 
ГВК. 
Поліпшену інтегральну оцінку визначали за залежністю [76] 







1 tdtpTtpJT  ,                              (3.14) 
де Т – стала часу, с. 






Таблиця 3.1 – Результати розрахунку коефіцієнтів для розрахунку 
точності ГР 
3
0ЗРЕ 10x , м 
3
осц 10x ,м осц , Гц 0C  
2
1 10C , с
–1 3
2 10C , с
–2 43 10C , с
–3 
0,1 0,075 119,43 0,989 4,218 –4,76 25,4 
0,4 0,075 119,43 0,992 2,234 –2,27 7,991 
0,5 0,075 119,43 0,992 2,337 –2,39 8,698 
0,5 0,15 119,43 0,992 2,339 –2,39 8,705 
0,5 0 0 1,0 –27,77 86,14 31,99 
 
Таблиця 3.2 – Результати розрахунку точності ГР 
3
0ЗРЕ 10x , м 
3
осц 10x ,м осц , Гц кер1
~p , МПа 1
~p , МПа 1
~p , МПа 
0,1 0,075 119,43 0,09402 0,021 0,115 
0,4 0,075 119,43 0,09433 0,4658 0,560 
0,5 0,075 119,43 0,09428 0,5275 0,622 
0,5 0,15 119,43 0,09432 0,5282 0,623 
0,5 0 0 9,501 – 9,501 
 
Відомо, що чим менше значення TJ , тим менше відхилення перехід-
ної характеристики від експоненти  tp1  зі сталою часу Т, яку називають 











кер11 1 . Для визначення TJ  використано мето-
дику, наведену в роботі [76], згідно з якою (3.14) розбивають на дві складові 








1  ,                   (3.15) 
значення яких знаходять за таблицями залежно від передавальної функції 
(2.55), де ia  і ib  – відповідні коефіцієнти передавальної функції. 
      













































  .     (3.16) 
 
 
Таблиця 3.3 – Результати розрахунку поліпшеної інтегральної оцінки ГР 
3
0ЗРЕ 10x , м 
3
осц 10x , м осц , Гц 
610J , Па/с J  , Па/с TJ , Па/с 
0,1 0,075 119,43 11,47 1,403 0,898 
0,4 0,075 119,43 3,802 1,022 0,163 
0,5 0,075 119,43 4,042 1,043 0,375 
0,5 0,15 119,43 4,452 1,042 0,167 
0,5 0 0 12,53 2,47 1,022 
 
Таким чином, розрахунковим шляхом встановлено, що незалежно від 
параметрів осциляції ЗРЕ, ГР із ГВК має кращі динамічні характеристики 
(динамічну точність), що є підтвердженням висновків, відомих із літератур-
них джерел, тобто осциляція покращує динамічні властивості гідроапаратів 
(табл. 3.3). 
 
3.5. Результати дослідження динамічних характеристик гідроагрегату 
обертання 
Вважали, що у розглянутому вище ГА обертання (див. рис. 1.7) тру-
бопроводи мають великий діаметр, а процеси, які в них відбуваються, опи-
суються без урахування розподілу параметрів РР за довжиною, що дозволи-
ло не розглядати хвильові процеси в них. Тиск зливу зp  прийняли рівним 
атмосферному. Використовували математичну модель ГА з ГР із ГВК 
(п. 2.2). У пакеті прикладних програм Mathcad проводили імітаційне моде-
лювання робочих процесів у ньому. 
Зазначимо, що перехідні процеси в ГА виникають за рахунок зміни 
витрати навантаження (витрати через ГМ). Після закінчення перехідних 
процесів у ГА швидкість ЗРЕ ГР ЗРЕx  = 0 і ЗРЕx  набуває значення, при яко-




(витратою через ГМ) і насосом. Для одержання єдиного рішення в режимі 
розгону ГА при ступеневому впливі ГМн qqq   задавали три початкові 
умови:   00ЗРЕ x ,   00ЗРЕ x  і   00ГА p . Величина ГАp  в усталеному ре-
жимі відповідає навантаженню на ГМ, що трансформується витратою ГМq . 
Змінюючи вхідний вплив (а саме навантаження на ГМ, а отже, і q ), за за-
даних початкових умов отримано графіки перехідних процесів у ГА. 
Аналіз динамічних характеристик ГА обертання проведено за графі-
ками перехідних процесів переміщення ЗРЕ ГР, зміни тиску в ГА, витрати 
через ГР та ГМ та зміни частоти обертання ГМ. Частота пульсацій тиску на 
виході з насоса моделювалася у відповідності з рівнянням витрат (1.2) 
(рис. 3.18).  
Для оцінки близькості перехідних процесів у ГА з ГР із ГВК та ГР без 



















%,                                 (3.17) 
де )(1 tq  і )(2 tq  – відповідно витрати через ГМ, розраховані в ГА з ГР із ГВК 
і ГР без ГВК, м3/с; рt  – час перехідного процесу, с. 
 





t, с 0 0,0035 0,007 
q,  .10-6, 
 









Оцінка (3.17) характеризує відношення значень різниці площ під кри-
вими )(1 tq і )(2 tq  до площі під кривою )(1 tq  за час перехідного процесу рt . 
Аналогічно до (3.17) прийнято вирази для інших змінних. Проведені попе-
редні розрахунки перехідних процесів ГА показали, що 5,1р t с. Для розра-
хунку відносної інтегральної оцінки прийнято 5,1р t с. 
Перехідні процеси ГА обертання оцінено за такими показниками яко-
сті (табл. 3.4): часом регулювання рt ; перерегулюванням  ; частотою коли-
вань  ; кількістю коливань колn ; часом досягнення першого максимуму 
maxt ; часом наростання перехідного процесу нt  та ступенем загасання   
[122]. Графіки перехідних процесів ГА (рис. 3.19), отриманих для ГА з ГР із 
ГВК та ГР без ГВК, мають подібний (коливальний) характер. 
 
Таблиця 3.4 – Оцінки якості перехідних процесів ГА обертання 
Витрата через ГМ Частота обертання 
Параметр
 
з ГВК без ГВК з ГВК без ГВК 
нt , c 0,01 0,01 0,01 0,01 
maxt , c 0,03 0,03 0,03 0,03 
рt , c 1,15 1,15 1,15 1,15 
 , % 21,7 95,5 200 237 
 , Гц 25,2 25,2 25,2 25,2 
колn  6 6 4 4 
  43 220 85 100 
 
ЗРЕ ГР із ГВК швидше відпрацьовує сигнал керування, має менший 
час наростання, що свідчить про більшу його чутливість до керуючих сиг-
налів (рис. 3.19, а), менший час регулювання (в ГР із ГВК tр = 1,2 с; у ГР без 
ГВК tр = 1,5 с), однак, більше перерегулювання, що можна пояснити осци-
ляцією його ЗРЕ. Зміна в часі витрати через ГМ при використанні ГР із ГВК 
дозволяє отримати в перехідному процесі більш стабільну витрату 




практично така, як і при використанні ГР без ГВК, за виключенням моменту 
вмикання ГМ, що можна пояснити наявністю значної сили тертя спокою в 
ГР без ГВК.  
Максимальне значення відносної інтегральної оцінки витрати через 
ГМ і тиску в ГА становлять: для витрати 24,1 %, для тиску – 5,1 %. 
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Рис. 3.19. Перехідні процеси в ГА обертання: а – переміщення ЗРЕ ГР; б – 
витрати через ГМ; в – тиску в ГА; г – частоти обертання ГМ; 1 – з ГВК, 2 – без ГВК 
 
Використання ГР із ГВК дозволило зменшити силу тертя ЗРЕ (віднос-
на інтегральна оцінка сили тертя становить 16,3 %), завдяки чому збільши-
лась його чутливість до керуючих сигналів. Точність підтримання частоти 
обертання в ГА з ГР із ГВК, що розрахована за відносною інтегральною оцін-
кою, на 5,3 % вище ніж у ГА з ГР без ГВК, що свідчить про ефективність 
використання таких ГР у слідкуючих ГА. Зауважимо, що сила натягу дроту 





Таким чином, використання ГР із ГВК та гідравлічного зворотного 
зв’язку в ГА верстата для намотування обмоток електродвигунів дозволяє 
підвищити точність підтримання частоти обертання ГМ на 5,3 % та покра-
щити його експлуатаційні характеристики. 
 
3.5.1. Оцінка впливу стохастичної сили тертя на точність підтри-
мання частоти обертання гідромотора 
При роботі ГА на нього впливають як зовнішні, так і внутрішні збу-
рення, при цьому необхідно забезпечити задану точність підтримання час-
тоти обертання вихідної ланки ГМ. У даному випадку зовнішніми збурен-
нями є випадково змінні витрата та тиск РР у ГА, а внутрішніми збурення-
ми – сила тертя рухомих елементів, у тому числі й ЗРЕ ГР. Якщо зміна ви-
трати і тиску в ГА безпосередньо пов’язана з алгоритмом його функціону-
вання, то зміна сили тертя прямо залежить від конструктивних особливос-
тей ГР. Зазвичай оцінку точності підтримання вихідних характеристик ГА 
проводять без урахування випадкових збурень, використовуючи при цьому 
коефіцієнти похибок [76]. Підвищення точності розрахунків характеристик 
ГА та їх елементів може бути здійснено шляхом використання їх стохастич-
них моделей. Такі моделі базуються на описі фізичних процесів у ГА з ви-
користанням масивів випадкових величин чи набору випадкових функцій, 
що дозволяє підвищити якість прогнозуючих оцінок ГА та їх елементів [117]. 
Одним із основних елементів ГА обертання є ГР із ГВК, характеристи-
ки якого значною мірою визначають точність підтримування частоти обер-
тання ГМ. Зазначимо, що питання, пов’язані з дослідженням впливу точно-
сті виготовлення ГР на їх статичні й динамічні характеристики, достатньо 
докладно висвітлено в роботах [55, 127] і ін. Щодо впливу стохастичної си-
ли тертя на ЗРЕ ГР із ГВК на його характеристики, вимірювання якої усклад-
нене, це питання не дістало свого належного висвітлення в доступних нам 
літературних джерелах. Проведений аналіз літературних джерел не виявив 
опублікованих результатів дослідження впливу стохастичних процесів на 





Оцінку впливу стохастичної сили тертя на точність підтримання час-
тоти обертання ГА обертання проведено в пакеті прикладних програм 
Mathcad на нелінійній математичній моделі ГА, яка наведена в п. 2.2. Ви-
ключено з розгляду процес пуску асинхронного електродвигуна та електро-
магнітні перехідні процеси, оскільки асинхронний двигун має жорстку ме-
ханічну характеристику, тобто при зміні навантаження (навантаження, що 
створює аксіально-поршневий насос, який працює від електродвигуна) 
швидкість обертання електродвигуна змінюється мало [31]. При моделю-
ванні стохастичних процесів у ГА стабілізації частоти обертання ГМ при-
йнято, що частота обертання привідного електродвигуна є величиною по-
стійною. 
Стохастична сила тертя врахована в рівнянні руху ЗРЕ ГР: 
)()()()()( осцтр1гд11пркер1ГРГР tFtFtFtFtFxm  

 ,        (3.18) 
де )(тр1 tF

 – стохастична сила тертя, Н. 
Сила тертя в математичній моделі ГР є сумою сил сухого і рідинного 
тертя, яка розраховується за залежністю (2.1). Зауважимо, що найбільший 
розкид значень має сила сухого тертя, точне значення якої визначити до-
сить важко [24]. Як установлено в роботі [66], випадкові зміни характерис-
тик регулюючої гідроапаратури відбуваються в межах смуги, ширина якої 
становить 5–15 % від їх номінального значення. В межах цієї смуги випад-
кові зміни характеристик, як правило, відповідають нормальному закону 
розподілу. Нормальне розподілення (закон Гауса) описує більшість проце-
сів, що відбуваються в ГА [119]. Отже, цілком обґрунтовано можна прийня-
ти, що зміна сили тертя відповідає нормальному закону розподілу. 
Стохастичну силу тертя, яка діє на ЗРЕ ГР, моделювали в пакеті при-
кладних програм Mathcad. Випадкові значення коефіцієнта при силі сухого 
тертя задавались генератором випадкових чисел із нормальним законом 
розподілення. Часовий інтервал зміни коефіцієнта при моделюванні дина-
мічних процесів у ГА становив від 0,0005 до 0,005 с. Середньоквадратичне 
відхилення приймали рівним 0,15. Урахування стохастичної сили тертя 




підтверджує наявність осциляції на ЗРЕ ГР за відсутності керуючого сигна-
лу. Це, в свою чергу, приводить до зменшення на 4,2 % витрати через ГМ, і, 
як наслідок, зменшення частоти обертання на 2,44 % порівняно з неліній-
ною математичною моделлю, яка не враховує стохастичну силу тертя. 
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Рис. 3.20. Зміна в часі переміщення ЗРЕ ГР із ГВК: 1 – нелінійна математич-
на модель; 2–4 – стохастична математична модель 
 
Як видно з графіків реалізацій перехідних процесів у ГА (рис. 3.21, б), 
стохастична сила тертя на ЗРЕ ГР із ГВК практично не впливає на тиск у 
ньому. Оцінка математичного сподівання і дисперсії випадкових функцій 
)(об tn  і )(ГМ tq  при врахуванні стохастичної сили тертя та фіксованому часі 

































,                              (3.20) 
де )( коб tn i  – реалізація випадкової функції )( коб tn , с
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Рис. 3.21. Зміна в часі: а – витрати через ГМ; б – тиску в ГА; в, г – частоти 
обертання ГМ: 1 – нелінійна математична модель; 2–4 – стохастична математична 
модель 
 
Математичне сподівання і дисперсію для )( кГМ tq  визначено за фор-
мулами, аналогічними (3.19) і (3.20), до яких замість обn  підставляли ГМq . 
Точність наближення оцінок )(~ коб tmn  і )(
~
коб
tDn  до правдивих значень мате-
матичного сподівання )( коб tmn  і дисперсії )( коб tDn . Оцінено імовірності по-
падання їх значень у задані інтервали, які для нормального розподілення чи 
близького до нього визначено за формулами [121] 
 





tmtmP  ;                     (3.21) 
   
обобоб








де 1  і 2  – довірчі ймовірності;  
об
~1Ф nD  і  об~2Ф nD  – функції Лапла-
са, які визначали за таблицями з роботи [106]; 12   і 22   – задані (довірчі) 
інтервали. 
Середні квадратичні відхилення оцінок, що входять до формул (3.21) і 
(3.22), визначено за залежністю 
nDnmn обоб~  ,   1обоб~  nDnDn . 
Задавши значення довірчих імовірностей 1  і 2  (0,90 чи 0,95), ви-
значено довірчі інтервали 1  і 2  математичного сподівання і дисперсії, які 
за розрахунками становлять: 
– для витрати 1 = 0,925 cм10
33 ; 2 = 0,948
266 см10 ; 
– для частоти обертання ГМ 1 = 0,026 с
–1; 2 = 0,026 с
–2. 
За результатами статистичної обробки розрахункових реалізацій ви-
трати через ГМ і частоти обертання ГМ, визначено їх статистичні характе-
ристики. Математичне сподівання витрати через ГМ становить 
894,46 cм10 33 , частоти обертання ГМ – 12,043 с–1. Дисперсія витрати 
становить 6,603 266 см10 , дисперсія частоти обертання ГМ – 0,00484 с–2, 
середнє квадратичне відхилення витрати – 2,57 cм10 33  чи 0,287 % від 
математичного сподівання витрати через ГМ і середнє квадратичне відхи-
лення частоти обертання ГМ – 0,07 с–1чи 0,58 % від математичного споді-
вання частоти обертання ГМ. При врахуванні стохастичної сили тертя дещо 
збільшується час перехідного процесу. Таким чином, урахування стохастич-










Завданням експериментальних досліджень було підтвердження адек-
ватності математичної моделі робочого процесу ГА обертання та ГР із ГВК. 
Проводили двофакторний активний експеримент із урахуванням того, що 
фактори є сумісні та некорельовані, а кількість паралельних дослідів доста-
тня для виключення великих похибок на спеціальних стендах, розроблених 
і виготовлених у НТУ «ХПІ» та НДІГідропривід у формі ТОВ. Відповідно 
до прийнятого плану експерименту перевіряли відтворення дослідів. При 
проведенні всіх серій експериментів температура РР була постійною та рів-
ною 50–55 °С, яку досягали, пропускаючи її через запобіжний клапан. Елек-
тронна апаратура підключалась відповідно до інструкції з експлуатації. 
Тиск зливу був постійним та дорівнював атмосферному. Використовували 
мінеральне масло ІГП–30 (ρ = 885 кг/м3, 5103 t м
2/с). 
 
4.1. Прилади й контрольно-вимірювальна апаратура 
При вимірюванні тиску, витрати, температури й переміщень застосо-
вують стандартні методи та прилади. Для забезпечення високої точності 
вимірювання використано: для тиску – зразкові манометри (тип МО, похиб-
ка вимірювання за паспортом 0,05 %) і барометр-анероїд (тип М67, діапазон 
вимірів (0,61–0,79) м рт. ст., межа допустимої похибки 4108   м рт. ст.); 
для температури – термометри (похибка вимірювання не більше 1 С); для 
витрати РР – вимірювальний бак (поділка шкали – 8 ммм10 36 ) та секун-
домір. 
При визначенні динамічних характеристик ГА, ГР та ГВК використа-
но перетворювачі тиску ПД/20/2 (похибка вимірювань  0,5 %, частота про-
пускання 1200 Гц за паспортом перетворювачів тиску). Для вимірювання 
переміщень використаний індуктивний датчик соленоїдного типу, який мав 




та датчики тиску і переміщень були заздалегідь таровані. Реєстрували сиг-
нали за допомогою багатоканального вимірювального комплекту, створено-
го на базі ноутбука. 
Розрахунки оцінки похибок вимірювань дозволили встановити, що 
вимірювання проводилися з відносною середньою квадратичною похибкою, 
яка при вимірюванні нестаціонарного тиску становить 2,45 %, переміщення 
– 3,27 %, витрати – 1,5 %. Причому з імовірністю, яка дорівнює 0,95, можна 
стверджувати, що значення вимірюваних величин знаходиться у довірчому 
інтервалі, при якому максимальне відхилення від їх середнього вимірюва-
ного значення не більше: для тиску та пульсацій тиску – 4,58 %; перемі-
щення – 6,28 %; витрати – 5,76 %. 
 
4.2. Дослідження гідравлічного вібраційного контуру 
Дослідження проводились у лабораторії НДІГідропривід у формі 
ТОВ. Фотографія експериментальної установки показана на рис. 4.1, а схе-
























Рис. 4.2. Схема експериментальної установки для дослідження ГВК: 1 – 
бак; 2 – насос типу НАР–125/32; 3 – запобіжний клапан типу МКП; 4 – фільтр; 5, 
8 – зразкові манометри; 6 – дроселюючий ГР типу УЕ85; 7 – кран перемикання 
манометрів; 9, 11 – перетворювачі тиску типу ПД20/2; 10 – багатоканальний ви-
мірювальний комплект, створений на базі ноутбука; 12 – розроблений ГВК; 13 – 
регулюючий дросель; 14 – термометр 
 
Температуру РР контролювали термометром 14. Досліджували ГВК, 
параметри якого отримано шляхом попередніх аналітичних досліджень за 
математичною моделлю та наведено в додатку А. Тиск у ГА встановлювали 
за допомогою запобіжного клапана 3, який працював у переливному режи-
мі, і контролювали за допомогою зразкового манометра 5. Пульсуючий по-
тік РР у ГА створювали за допомогою дроселюючого ГР типу УЕ85–6, час-
тоту пульсацій на виході з якого змінювали в діапазоні від 50 до 120 Гц за 
допомогою електричного генератора. Величину тиску, що подавався на вхід 
ГВК, змінювали у діапазоні від 4,0 до 10,0 МПа за допомогою регулюючого 
дроселя 13 та контролювали за допомогою зразкового манометра 8, ввімк-




товані перетворювачі тиску ПД/20/2. Сигнали від перетворювачів тиску на 
вході та виході ГВК реєстрували за допомогою багатоканального вимірю-
вального комплекту. Деякі з осцилограм наведені на рис. 4.3. 
З експериментально отриманих осцилограм за формулою (3.2) визна-
чали коефіцієнт підсилення ГВК (рис. 4.3). 
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Рис. 4.3. Осцилограми пульсацій тиску РР на вході (нижня крива) і виході 
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Рис. 4.4. Залежність коефіцієнта підси-
лення ГВК від частоти вхідних пульсацій тис-
ку РР у ГА: 1 – рГА = 4 МПа; 2 – рГА = 5 МПа; 3 
– рГА = 6 МПа; 4 – рГА = 7 МПа; 5 – рГА = 8 МПа 
Як видно з результатів експери-
ментальних досліджень (рис. 4.4), 
при постійних геометричних 
розмірах ГВК його коефіцієнт 
підсилення суттєво залежить 
від тиску в ГА і частоти його 
пульсацій. При цьому частота 
пульсацій тиску РР на вході 
ГВК практично дорівнює час-
тоті вихідних пульсацій, а за 
певних значень тиску та частоти 
вхідних пульсацій у ГВК може виникнути резонанс, при якому вхідні коли-
вання тиску РР різко зростають за амплітудою. 
Тому при проектуванні ГВК необхідно вибирати його конструктивні 
та робочі параметри таким чином, щоб виключити резонансну область. 
Результати експериментального визначення коефіцієнта підсилення 
ГВК порівнювали з розрахунковими, визначеними за його математичною 
моделлю, використовуючи оцінку адекватності зі статті [123]. Розходження 
експериментально отриманого коефіцієнта підсилення ГВК від його теоре-
тичного значення з імовірністю 0,95 не перевищувало 4,7 %, що свідчить 
про адекватність розробленої математичної моделі. Наявність зсуву по фазі 
амплітуд пульсацій тиску РР на виході і вході ГВК можна пояснити тим, що 
розроблена математична модель не враховує те, що об’єм порожнини, роз-
ташованої за внутрішнім патрубком, є рідинною пружиною, яка зсуває фазу 
вихідних пульсацій тиску РР, що наочно видно з графіків ліній течії РР у 
порожнині ГВК (див. рис. 3.5 і 3.7). 
Проведені експериментальні дослідження ГВК дозволили встановити, 
що при визначених конструктивних та робочих параметрах він працює як 
підсилювач амплітуди пульсацій тиску, отже, його використання для здійс-
нення гідравлічної осциляції є цілком правомірним. Співставлення резуль-
татів розрахунку коефіцієнтів підсилення ГВК, розрахованих за розробле-




адекватність, похибка розрахунків не перевищує 4,7 %, чим і визначається 
правомірність її використання. 
 
4.3. Дослідження впливу частоти осциляції запірно-регулюючого 
елемента гідророзподільника на статичну точність підтримання тиску 
в гідроагрегаті 
Експериментальний стенд для дослідження статичної точності під-
тримання тиску РР у ГА (рис. 4.5) містить: досліджуваний ГР 1 із наванта-
женням Z (регулюючий дросель), електронний блок керування 2, генератор 
вхідного сигналу 3 і реєструючий пристрій 4 (осцилограф). Насос із постій-
ною подачею та запобіжний клапан, які є джерелом живлення, на схемі не 
зображені. При проведенні експериментів тиск живлення був постійним та 
рівним 12 МПа. Як РР використовували Hydrol 30 (коефіцієнт динамічної 
в’язкості при температурі 20 °С,   = 0,16 сПа  ). 
 











Рис. 4.5. Схема експериментального стенда для дослідження статичної точ-
ності підтримання тиску РР у ГА 
 
Досліджували ГР прямої дії (рис. 4.6) з пропорційним електричним 
керуванням USEB6/11E-L-10 (рном = 32 МПа, dу = 
3106   м), який серійно 





Живлення пропорційних електромагнітів і датчика зворотного зв’язку 
здійснювали від спеціального електронного блока керування. При подачі 
вхідного сигналу заданої полярності на вхід електронного блока відповід-
ний електромагніт одержував живлення від електронного блока керування з 
величиною струму, необхідною для створення зусилля на якорі електромаг-







Рис. 4.6. Конструктивна схема ГР прямої дії з пропорційним електричним 
керуванням: 1 – пропорційні електромагніти; 2 – датчик переміщення ЗРЕ; 3 – сер-
дечник електромагніта; 4 – ЗРЕ 
 
Фактичне положення ЗРЕ у вигляді відповідного сигналу від датчика 
зворотного зв’язку надходило в електронний блок керування, де порівнюва-
лося із заданим. Із цих двох сигналів формувався єдиний сигнал керування, 
що надходив на електромагніт. У результаті ЗРЕ ГР займав точно задану 
позицію і РР через його дроселюючі щілини направлялась до споживача й 
на злив. 
При подачі сигналу на другий електромагніт ГР (сигналу зворотної 
полярності) здійснювалося реверсування потоку РР, датчик зворотного 
зв’язку видавав сигнал про фактичне положення ЗРЕ ГР, а далі все відбуваєть-
ся, як і в першому випадку. Таким чином, датчик зворотного зв’язку конт-
ролював положення ЗРЕ ГР відповідно до величини заданого сигналу і його 
полярності. 
В електронному блоку керування сигнал осциляції ЗРЕ, трикутної 




стійною частотою 25 Гц. Амплітуда сигналу осциляції становила 2 % амп-
літуди сигналу керування. Зміну частоти сигналу осциляції, в діапазоні 0 – 
300 Гц, здійснювали за допомогою генератора, який входить до блока керу-
вання. Реєстрували переміщення ЗРЕ ГР хЗРЕ при зміні сигналу керування 
uкер. Вигляд однієї з експериментально отриманих залежностей переміщен-
ня ЗРЕ ГР від напруги керування показано на рис. 4.7. Далі змінювали час-
тоту осциляції ЗРЕ та знову реєстрували зміну хЗРЕ залежно від зміни uкер. 
За отриманими характеристиками визначали величину гістерезису, 
що характеризує статичну точність переміщення ЗРЕ ГР, і будували залеж-
ність гістерезису ЗРЕx  від частоти осциляції ЗРЕ f (рис. 4.8). Така залеж-
ність, з огляду на однозначний зв’язок між переміщенням ЗРЕ ГР і витра-
тою на його виході, однозначно характеризує його статичну точність. Тоб-
то, чим менший гістерезис, тим вища статична точність ГР та точність під-
тримання тиску в ГА. 
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Рис. 4.7. Вигляд статичної 
характеристики переміщення 
ЗРЕ ГР  
Рис. 4.8. Точність переміщення ЗРЕ ГР 
залежно від частоти осциляції 
 
З отриманих експериментальних даних видно, що після перевищення 
частоти осциляції ЗРЕ ГР власної частоти відбувається різка зміна гістере-
зису (при частоті осциляції, що перевищує 30 Гц), яка коливається біля де-
якого середнього значення. Це можна пояснити похибкою вимірювань, а та-
кож коливаннями тиску в ГА. Зазначимо, що гідравлічні системи мають 
властивості фільтра, тобто при виникненні коливань всі вищі гармоніки 




розрахунках таких ГА достатньо обмежитися врахуванням першої й третьої 
гармоніки, тому що амплітуди інших зневажливо малі. При виборі частоти 
осциляції ЗРЕ ГР для забезпечення стабільності його характеристик необ-
хідно, щоб вона перевищувала 40 Гц. Однак потрібно враховувати, що за 
наявності вхідних керуючих сигналів, частота яких перевищує 50 Гц, у ГА 
може бути резонанс, викликаний стисливістю РР, що знижує його статичну 
точність. Амплітуда осциляції ЗРЕ ГР повинна вибиратися з урахуванням 
величини перекриття. 
Таким чином, для підвищення статичної точності ГР необхідно, щоб 
частота осциляції його ЗРЕ не збігалася з власною, розрахованою з ураху-
ванням приєднаної маси РР й всіх рухомих частин. Її значення має бути ви-
бране з урахуванням навантаження виконавчого механізму ГА і перевищу-
вати значення 40 Гц. Амплітуда осциляції ЗРЕ ГР повинна вибиратися при 
знаходженні його в середньому положенні, враховувати величину пере-
криття та бути мінімальною. Траєкторія осциляції ЗРЕ ГР має незначно від-
різнятися від трикутної.  
 
4.4. Дослідження зміни тиску на вході та виході гідромотора 
залежно від його частоти обертання і сили натягу дроту 
Ці дослідження проводили на спеціально розробленій експерименталь-
ній установці (рис. 4.9), в якій силу натягу дроту задавали за допомогою 
зміни відстані між шківами 10 та 16 і навантажувальним пристроєм 12, змі-
ною плеча l1 (відстані між центром прикладення сили натягу та вантажем 
G = 5 кг). Тиск у ГА регулювали за допомогою запобіжного клапана 4 та 
контролювали зразковим манометром 6.  
Тиск на вході та виході ГМ 8 задавали за допомогою регульованих 
дроселів 7 та реєстрували за допомогою перетворювачів тиску та багатока-
нального вимірювального комплекту 14, створеного на базі ноутбука. Ви-
трату вимірювали за допомогою вимірювального бака 17 та секундоміра. За 
допомогою датчика переміщень контролювали зміну переміщення кінця 
важеля 13 (раптову зміну сили натягу дроту, яку задавали за допомогою вантажу 




льний комплект 14. Знаючи витрату через ГМ 8, за відомою залежністю [26] 





n  ,      (4.1) 
де ГМq  – дійсна витрата через ГМ, м



































Рис. 4.9. Схема експериментальної установки для визначення зміни тиску 
РР на вході і виході ГМ залежно від зміни сили натягу дроту: 1 – бак; 2 – 
об’ємний насос типу Г12–31М; 3 – фільтр 8-80-1К; 4 – гідравлічний клапан тиску 
ПГ54-32М; 5 – кран перемикання манометрів; 6 – зразковий манометр; 7 – регу-
льований дросель ПГ77-12; 8 – ГМ типу Г15-21Н; 9 – вал ГМ; 10, 16 – шківи; 11 – 
дріт; 12 – навантажувальний пристрій; 13 – важіль; 14 – багатоканальний вимірю-
вальний комплект, створений на базі ноутбука; 15 – вантаж; 17 – вимірювальний 




Метою проведення досліджень було визначення впливу частоти обер-
тання ГМ та сили натягу дроту на зміну тиску на вході та виході ГМ при 
раптовій зміні останньої.  
За допомогою мікрометричного гвинта змінювали силу натягу дроту, 
встановлювали тиск у ГА на вході та виході ГМ 8 і вимірювали витрату. 
Вмикали запис на багатоканальному вимірювальному комплекті 14, раптово 
змінювали силу натягу дроту за допомогою важеля 13 та реєстрували тиск 
на вході та виході ГМ 8 і переміщення кінця важеля 13. Отримали осцилог-
рами перехідних процесів (рис. 4.10–4.12), на яких верхня крива – тиск на 
вході ГМ, нижня крива – тиск на виході ГМ, зміна переміщення важеля 13, 
що характеризує раптову зміну сили натягу дроту, наведена кривими, які 












Рис. 4.10. Осцилограми перехідних процесів зміни тиску РР на вході та ви-
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Рис. 4.11. Осцилограми перехідних процесів зміни тиску РР на вході та ви-
ході ГМ у ГА обертання при раптовій зміні сили натягу: а – Р = 19,5 Н і п = 4,59 с–1; 




















Час, с  
б 
Рис. 4.12. Осцилограми перехідних процесів зміни тиску РР на вході та ви-
ході ГМ у ГА обертання при раптовій зміні сили натягу: а – Р = 47,3 Н і п = 2,33 с–1; 




Дійсне значення сили натягу дроту при проведенні експерименталь-
них досліджень визначали шляхом тарування за допомогою динамометра та 
за отриманою нами залежністю з формул за розрахунком пасової передачі, 
наведених у [60] 

















tP ,    (4.2) 
де  tN  – потужність на валу ГМ, кВт; рC , lC , C  і iC  – відповідно коефі-
цієнти: режиму навантаження, довжини паса, кута обхвату і передаточного 
співвідношення [60]; v  – швидкість намотування дроту, м/с, яка визнача-
ється за формулою 
ndv ш1 , 
де п – частота обертання вала ГМ, с–1; ш1d  – діаметр шківа, м. 
Як видно з отриманих осцилограм (рис. 4.10 і 4.11), при збільшенні 
частоти обертання ГМ величина перерегулювання зменшується від 43,2 % 
(рис. 4.11, б) до 17,2 % (рис. 4.10). При зростанні сили попереднього натягу 
дроту (рис. 4.11, б, 4.12) величина перерегулювання зменшується (перере-
гулювання на рис. 4.11, б становить 43, 2 %, а на рис. 4.12, б – 14,6 %). Та-
ким чином, при збільшенні частоти обертання ГМ величина перерегулю-
вання зменшується від 43, 2 %, при частоті обертання 2,28 с–1, до 17,2 %, 
при частоті обертання 5,12 с–1. Максимальному значенню сили попередньо-
го натягу дроту 77 Н відповідає мінімальна величина перерегулювання 
14,6 %. Для забезпечення постійної сили натягу дроту частота обертання 
ГМ і попередній натяг дроту повинні наближуватися до максимально допу-
стимих значень. 
 
4.5. Оцінка достовірності отриманих результатів 
Оцінку достовірності отриманих результатів проводили, визначаючи 
її довірчий інтервал [119]. Вважали, що випадкова величина вимірювань 
має розподіл Стьюдента з 1 nk  степенями вільності, яку рекомендується 




Задавали довірчу достовірність 95,0д   та обчислювали довірчий 
інтервал вимірювання, наприклад для тиску 
2
pp spJ  , 
де p  – табличне значення вимірюваної величини, яке визначено з таблиці 
[119], залежно від д  та n; ps  – середньоквадратичне відхилення вимірюва-

















де серp  – середнє значення вимірюваної величини. 
Грубі похибки вимірюваних значень виключали за допомогою крите-
рію Смірнова. Перевірка адекватності даних, отриманих за допомогою ма-





ад SSFF  , 
де адS  – дисперсія адекватності, що визначається як сума квадратів відхи-
лень віднесених до числа степеня вільності [118]; eS  – дисперсія відтворення. 
Розрахунок дисперсії адекватності із осцилограм проводили для виб-
раних 25-ти точок порівняння. При довірчій достовірності 95,0д   та кіль-
кості точок понад 20 табличне значення критерію Фішера дорівнює 
53,1FТF  [133]. Розрахунки показали, що значення критерію Фішера мен-
ше табличного FТF FF  . Отже, можна зробити висновок про адекватність 
розроблених математичних моделей. Порівняння експериментально отри-
маних характеристик ГА та його елементів із розрахованими, за допомогою 
розроблених математичних моделей, показало, що максимальна похибка не 






МЕТОДИКА РОЗРАХУНКУ ТА ПРОЕКТУВАННЯ ГІДРОАГРЕГАТУ 
ОБЕРТАННЯ 
 
Складність проектування такого ГА обумовлена використанням ГР із 
гідравлічною осциляцією, гідравлічним керуванням і наявністю гідравліч-
ного зворотного зв’язку за тиском. Загальновідомим шляхом підвищення 
ефективності проектування будь-яких пристроїв є застосування ЕОМ, яка 
дозволяє значно скоротити час проектування, формалізувати значну части-
ну розрахункових задач і провести оптимізацію конструктивних параметрів. 
 
5.1. Методика оптимізації параметрів гідроагрегату обертання 
5.1.1. Обґрунтування вибору методу оптимізації гідроагрегату 
Розробка математичної моделі дозволяє ефективно спроектувати ГА 
обертання і відкриває можливість ставити та розв’язувати оптимізаційні за-
дачі. Задачі з багатьма параметрами й критеріями математично коректно 
поставити важко [115], тому що розробник, який має добре уявлення про 
допустимий інтервал зміни кожного параметра, не знає можливості всіх 
критеріїв. Для цього необхідні попередні розрахунки. Дослідники подібних 
задач вказують на те, що пошук оптимального розв’язку означає одночасно 
і пошук правильної постановки задачі. При проектуванні ГА необхідно ви-
конати низку суперечливих вимог, тобто розв’язати багатокритеріальну за-
дачу 
  ,max)(Ф...,),(Ф)Ф( 1  XXX h DX                     (5.1) 
),...,,1(,0)(: mjXhD j   
де X – шуканий розв’язок (вектор шуканих параметрів ГА); ),...,1()(Ф kiXi   – 
критерії якості розв’язків (рішень) Х; ),...,1()( mjXh j   – обмеження, які 
установлюють допустиму область D можливих змін розв’язків Х. 
Розв’язок maxarqmax iX  GХX ,)Ф(  є локальним оптимумом за і-м 




оптимальним), якщо не існує розв’язку GХ  , для якого )(Ф)(Ф 0XX ii  , 
де mi ,...,1  та жоден критерій не кращий, ніж при 0XX  . Сукупність усіх 
можливих ефективних розв’язків утворює множину Парето (область комп-
ромісів) Р, яка є формальним розв’язком (5.1) [69], та визначається тільки 
вихідними даними ГА. 
Більшість математичних методів оптимізації дозволяє знайти оптимальний 
розв’язок однієї функції – одного критерію. Як зазначено в роботі [115], ве-
лика кількість розв’язків оптимізаційних задач, в яких багатокритеріальну 
задачу зводять до однокритеріальної, призводить до неточного розв’язку. 
У роботах [27, 69, 72, 73, 108, 115] та інших розглянуто методи багатокри-
теріальної оптимізації. У статті [27] розглянуто задачі лінійного програму-
вання з багатьма критеріями якості, обговорюються способи зменшення кі-
лькості діалогів «дослідник-особа, яка приймає рішення», але не врахову-
ється, що особа, яка приймає рішення, в міру знайомства з областю допус-
тимих розв’язків, може дати нову інформацію, як про вагу критеріїв, так і 
про їх уточнені значення. 
У статті [69] розглянуто метод оптимізації, в основі якого лежить діа-
лог особи, яка приймає рішення – ЕОМ. Розв’язок задачі оптимізації базу-
ється на послідовному уточненні кращого розв’язку шляхом переходу від 
однієї альтернативи DX L 
0  до наступної DX L 
0
1 , з урахуванням інфор-
мації LI  від особи, яка приймає рішення. В цьому процесі відбуваються па-
ралельно два види адаптації ЕОМ до розв’язків, яким особа, що приймає 
рішення, надає перевагу, та особи, яка приймає рішення, до задачі, що 
розв’язується. Недоліком цього методу є можливість виникнення в процесі 
діалогу особи, яка приймає рішення – ЕОМ, складних питань. 
У статті [108] наведено порівняльний аналіз великої кількості методів 
оптимізації, що містять діалогові процедури особи, яка приймає рішення – 
ЕОМ, який дозволяє провести вибір найбільш ефективного методу оптимі-
зації, використовуючи такі критерії: зручність використання діалогу між 
особою, яка приймає рішення, та ЕОМ; легкість опанування логікою мето-




го; швидкість сходження процесу; час розрахунку; корисність для особи, 
яка приймає рішення інформації, що отримана в процесі розв’язання задачі. 
Розглянуті у статті [108] методи оптимізації базуються на використанні чо-
тирьох основних процедур організації діалогу між особою, яка приймає рі-
шення, та ЕОМ, що названі параметричними методами. Вони найбільш про-
сті з адаптивних діалогових методів багатокритеріальної оптимізації, однак, 
при нелінійних функціях критеріїв у особи, яка приймає рішення, виника-
ють труднощі щодо визначення ваги критеріїв, що дещо знижує цінність 
цих методів. 
Процедури, що використовують повідомлення особи, яка приймає рі-
шення про порівняння важливості критеріїв, використовуються в адаптив-
них сіткових методах [115], котрі широко застосовуються в розв’язанні за-
дач багатокритеріальної оптимізації ГА та їх елементів, наприклад у статтях 
[40, 73], а також процедур із використанням комбінованих форм подання 
додаткової інформації. 
Задачі багатокритеріальної оптимізації у статті [72] поділено на три 
класи. При розв’язанні задач першого класу на кожному кроці діалогу осо-
ба, яка приймає рішення, повідомляє порівняльні значення критеріїв, указує 
свої вагові уявлення про важливість критеріїв. Далі шукають розв’язок, при 
якому функціонал, отриманий агрегатуванням багатьох критеріїв в один, 
мінімізується. Адаптивність процедури полягає в швидкому отриманні 
розв’язку на попередніх кроках діалогу. Процедури цього класу задач най-
більш прості [115]. Однак при нелінійних функціях критеріїв у особи, яка 
приймає рішення, виникають труднощі при визначенні та коректуванні ваги 
критеріїв. Одним із суттєвих недоліків розв’язання задач цього класу є при-
пущення, що якість розв’язання можна оцінювати одним критерієм [90]. 
При розв’язанні задач другого класу, особа, яка приймає рішення, 
установлює деякі рівні критеріїв. Всі вони передбачають діалог особи, яка 
приймає рішення, з ЕОМ, під час якого особа, яка приймає рішення, може 
уточнити алгоритм, додавши обмеження, здійснити їх корегування або пе-
ревести критерії в обмеження з одночасним уточненням їх граничних зна-




Третій клас задач – це комбінація задач першого та другого класу. 
На підставі аналітичного огляду методів оптимізації, для багатокри-
теріальної оптимізації ГА обертання з ГР із ГВК та гідравлічним зворотним 
зв’язком за тиском вибрано метод дослідження простору параметрів. Його 
характерною особливістю є систематичний перегляд багатовимірних облас-
тей, у яких як пробні точки використовуються точки ЛП -послідовностей. 
Він не вимагає від проектувальника ранжування критеріїв та призначення 
вагових коефіцієнтів, дозволяє здійснювати кореляційний аналіз взаємо-
зв’язків між критеріями, а також між критеріями й варійованими парамет-
рами, забезпечує простий аналіз результатів розрахунків та використання 
моделей різних типів. 
Особливістю використання методу дослідження простору параметрів 
при багатокритеріальній оптимізації ГА обертання є те, що спочатку потріб-
но провести оптимізацію розробленого ГВК із метою визначення діапазону 
змін його коефіцієнта підсилення. Для зменшення трудомісткості процесу 
оптимізації по можливості критерії необхідно подавати звичайними рівнян-
нями. А перед початком діалогу в процесі оптимізації необхідно отримати 
таблицю досліджень, яка містить частину пробних точок. 
 
5.1.2. Багатокритеріальна оптимізація параметрів гідроагрегату 
Метою оптимізації є визначення конструктивних параметрів ГА обер-
тання, які при відомих вихідних параметрах об’ємного насоса, ГМ, ГР із 
ГВК, клапана тиску та запобіжного клапана забезпечать високу точність 
підтримання сили натягу дроту й швидкодію, тобто підвищать показники 
технічного рівня. Зауважимо, що для зменшення собівартості ГА обертання 
при його проектуванні використовували серійний об’ємний насос, ГМ, кла-
пан тиску та запобіжний клапан. Тому основну увагу при проведенні опти-
мізації приділяли вибору конструктивних параметрів розробленого ГР із 
ГВК та робочих параметрів ГА, які забезпечать раціональне значення кое-
фіцієнта підсилення амплітуди пульсацій тиску РР, високу точність підтри-
мання витрати в ГА (частоту обертання ГМ), його швидкодію і чутливість 




слідження простору параметрів [115]. Розглядали ГА обертання, схема яко-
го наведена в п. 1.2. Для цього використовували його математичну модель 
(п. 2.2) за умов праці, описаних вище. Оптимізацію виконували за допомо-
гою розробленої програми, яка здійснювала складання таблиць досліджень, 
перевірку виконання функціональних та критеріальних обмежень, вибір оп-
тимальної точки. 
Вважали, що діаметри трубопроводів та з’єднувальних каналів є рів-
ними між собою, їх вибір здійснюється відповідно до відомих методик, на-
приклад із роботи [1]. Оскільки витрата через розроблений ГВК є зневажли-
во малою, втрати тиску в ньому не розглядалися. Довжину трубопроводу, 
який з’єднує ГВК із проточним каналом, довжину проточного каналу, ін-
ших трубопроводів вважали заданими та приймали постійними. Попередньо 
задавалися типом РР та її газовмістом. Амплітуду та частоту пульсацій тис-
ку РР, тиск у ГА визначали на попередніх етапах розрахунку, розглядаючи 
математичну модель насоса. 
Вибирали варійовані параметри ГА та ГР із ГВК: 
2/221 drx   – радіус звуженого патрубка ГВК (м); 
22 lx  – довжина звуженого патрубка ГВК (м); 
2/3 DRx   – радіус камери ГВК (м); 
Lx 4  – довжина камери ГВК (м); 
ЗРЕ5 dx   – діаметр ЗРЕ ГР (м); 
у6 dx   – діаметр каналу ГР (м); 
ЗРЕ7 xx   – переміщення ЗРЕ ГР (м); 
осц8 xx   – амплітуда осциляції ЗРЕ ГР (м); 
δ9 x  – радіальний зазор (м); 
ГМ10 nx   – частота обертання вала ГМ (с
–1); 
 пр11 cx  – сумарна жорсткість пружини (Н/м); 
mx 12  – маса ЗРЕ ГР та пов’язаних із ним елементів (кг); 




ГМ14 Nx   – потужність на валу ГМ (кВт). 
Приймалися такі параметричні обмеження: 
 
м108м102 31
3   x ;  м;01,0м106 6
3   x       ;мН12,0мH07,0 11  x  
м;045,0м02,0 2  x    м;105,1м108
4
7
5   x     кг;30,0кг12,0 12  x  
м;02,0м01,0 3  x       м;102,1м106
5
8
6   x     МПа;3МПа1,0 13  x (5.2) 
м;13,0м05,0 4  x        м;102м103
5
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6   x        кВт.4кВт6,0 14  x  
м;012,0м108 5
3   x     ;с25с15 110
1   x  
 
Обмеження (5.2) виділяли у просторі параметрів D, n-вимірного прос-
тору, паралелепіпед  (5.2)/П X , де – X точка (вектор), яка відповідає 
набору параметрів ),...,( 141 xx . Надалі розглядали точки Х, параметри яких 
задовольняють обмеженням (5.2). 
Функціональні обмеження. Як функціональні обмеження матема-
тичної моделі ГА приймали вирази, що визначають його працездатність та 
взаємозв’язки параметрів між собою. А саме: 
– функція обмеження довжини внутрішнього патрубка ГВК (в ньому 
має сформуватися усталений рух РР) 
22 5 rl  ,         Ll 7,02  ; 
– функція обмеження діаметра внутрішнього патрубка ГВК 
y2 dd  ; 
– функція відсутності застою ЗРЕ ГР 
         ЗРЕтрЗРЕпркеросцЗРЕтрЗРЕпр ΣΣ )( xPxPtPtPxPxP  
 , 
де індексом * позначено значення сумарної сили механічної та рідинної 
пружин, розраховані для значень ЗРЕx , при яких відбулася зупинка ЗРЕ ГР; 
– функція обмеження швидкості осциляції ЗРЕ ГР для зменшення си-





















– функція виключення співудару витків пружини (2.5) 
;крпр.пр0 vv   
– функція обмеження амплітуди осциляції ЗРЕ ГР 
ЗРЕосц 1,0 xx  ; 
– функція стійкості ГР 
021
2
30321  aaaaaa , 
де ia  – коефіцієнти передавальної функції ГР (2.55); 
– функція обмеження частоти обертання вала ГМ 
номГМГМ )( ntn  ; 
– функція обмеження потужності на валу ГМ  
номГМГМ )( NtN  ; 
– функція відсутності автоколивань у ГА (2.17) 
JEVV  прГМ0кр 1 . 
При проведенні оптимізації особливу увагу приділяли вибору амплі-
туди осциляції ЗРЕ ГР, оскільки при великій амплітуді осциляції ЗРЕ, ГР 
втрачає працездатність, збільшується витрата, обумовлена осциляцією, зро-
стає імовірність виникнення кавітації у проточній камері. 
Сформулювали критерії якості ГА, значення яких бажано зменшити. 
1. Величина, зворотна коефіцієнту підсилення тиску в ГВК, який ви-
значається з формули (3.3) 
  min1Ф п1  kX . 
2. Похибка відтворення ГР керуючого сигналу та сигналу осциляції 
(точність ГР) 





~p  – похибка відтворення керуючого сигналу (3.10), МПа; 2
~p  – по-
хибка від сигналу осциляції (3.11), МПа. 
3. Квадратична інтегральна оцінка (3.15), яка характеризує наближен-
ня траєкторії перехідного процесу ГР до бажаної 








JTJtdtpTtdtpJX T  , 
де    tpptp 2022  , МПа; Т – постійна часу експоненти, траєкторію 
якої приймали як бажану, с; )(tJ  і )(tJ   – визначали за залежностями (3.16), 
Па/с. 
4. Похибка підтримання постійної частоти обертання вала ГМ 
min)()()()(Ф ГМдійсн.ГМГМ4  tqtqtnX , 
де )(ГМ tq  – витрата через ГМ внаслідок неточності підтримання перепаду 
тиску на клапані тиску в ГА, м3/с; )(ГМдійсн. tq  – дійсна витрата через ГМ 
(м3/с), яка розраховуються за залежністю (2.18), де відповідно підставляють 
тиск похибки відтворення ГР керуючого сигналу й сигналу осциляції та 
тиск у ГА. 
5. Похибка підтримання постійної сили натягу дроту  
  min)(Ф н5  tPX , 
де )(н tP  – похибка підтримання постійної сили натягу дроту (Н), яка ви-
значалась за формулою (4.2). В цю формулу, при визначенні потужності 
ГМ, підставляли похибку відтворення керуючого сигналу ГР та похибку 
підтримання постійної частоти обертання вала ГМ. 
Критеріальні обмеження. Їх вибирали на етапі попереднього до-
слідження ГА з ГР із ГВК виходячи з фізики процесів, що відбуваються в 
ГА, та забезпечення мінімальних значень усіх критеріїв якості ГА, і непо-
рожнечі множини допустимих точок у просторі параметрів D.  
Приймали, що коефіцієнт підсилення ГВК знаходиться в межах 
51 п  k . Таким чином, виключали з розгляду резонансну область та об-




сою серійних гідроапаратів з аналогічним діаметром умовного проходу, 
значення яких наведено у статті [13] 
серmm  , 
де m  і серm  – відповідно маса ГВК і середня маса гідроапарата прямої дії з 
аналогічним діаметром умовного проходу, кг. 
Для стійкої роботи ГМ обмежували частоту обертання його вала 
номГМГМminГМ )( ntnn  . 
Псевдокритерії.  Оскільки значення амплітуди осциляції ЗРЕ ГР є 
важливим параметром, що забезпечує бажану якість його характеристик, 
розглядали її не як функціональне обмеження, а як псевдокритерій, який 
бажано мати найменшим у вибраному варіанті.  
Задавали вихідні дані: 
 
2d м;108
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Знаходження оптимальних параметрів ГА проводили в три етапи від-
повідно до алгоритму методу дослідження простору параметрів. Задача зна-
ходження оптимальних параметрів ГА, збудованого з використанням ГР із 
ГВК, при заданих функціональних та критеріальних обмеженнях 
розв’язувалася за допомогою розробленої програми в пакеті прикладних 
програм Mathcad. У результаті її розв’язання отримали таблицю дослі-
джень. За результатами розрахунків було взято N = 1024 пробних точок. 
Функціональним обмеженням задовольняли N = 235 точок, що свідчить 
про ефективність відбору ( NN   = 0,23) [115]. Знаходили точки, в яких 
задовольняються критеріальні обмеження. Згідно з рекомендаціями [115], 
для отримання оптимальних параметрів ГА, збудованого з використанням 
ГР із ГВК, покращували значення оптимальної точки, отриманої на першо-
му етапі. Як початкові брали значення параметрів точки, які максимально 
відповідали критеріям якості, отримали таблицю досліджень (табл. 5.1). 
У виборці з таблиці досліджень параметрів ГА обертання з ГР із ГВК 
(табл. 5.1) наведено точки, в яких критерії якості мають мінімальне, макси-
мальне та середнє значення і варійовані параметри – мінімальні та макси-
мальні значення. Оптимальні параметри в табл. 5.1 виділено. Мінімальне 
значення похибки підтримання постійної сили натягу дроту отримане при 
мінімальній похибці підтримання частоти обертання ГМ та похибці 
відтворення ГР керуючого сигналу та сигналу осциляції. При цьому квадра-
тична інтегральна оцінка ГР дещо перевищує своє середнє значення, що 
свідчить про те, що розроблений ГР із ГВК має швидкодію, яка на порядок 
вища від необхідної для забезпечення постійної сили натягу дроту. А зна-
чення коефіцієнта підсилення наближене до 2, що свідчить про те, що роз-
роблений ГВК працює в області, далекій від резонансу. Точність 
підтримання ГМ постійної сили натягу дроту становить 3 %. Зауважимо, що 
ця похибка не враховує нерівномірність витрати на виході об’ємного ГМ, 
яка обумовлена його конструктивним виконанням. Те саме можна сказати й 






Таблиця 5.1 – Вибірка із таблиці досліджень параметрів ГА обертання 
з ГР із ГВК 











































1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13 14 15 16 
1 2,697 21,1 12,49 85,55 11,69 0,093 0,009 15,06 3,682 38,7 0,522 0,598 0,734 0,032 1,196 
10 3,26 23,44 17,18 103 8,816 0,13 0,008 19,66 2,995 30,260,348 0,876 0,092 0,038 2,117 
16 2,35740,48 18,8 97,58 9,98 0,141 0,011 15,26 3,218 49,780,453 1,007 0,160 0,041 2,611 
20 2,00638,82 17,4 129,1 10,96 0,145 0,007 21,1 2,507 40,280,604 1,092 0,293 0,043 2,95 
45 3,21326,76 17,72 82,42 8,035 0,137 0,011 16,61 3,792 184,20,338 1,378 0,035 0,048 4,181 
47 3,78726,71 14,7 102,9 9,152 0,144 0,009 23,35 3,85 145,8 0,25 1,405 0,054 0,048 4,301 
50 2,39337,21 19,25 87,11 11,33 0,135 0,012 16,3 4,159 111,50,469 1,46 0,243 0,049 4,559 
52 3,27737,82 17,91 101,7 11,98 0,092 0,007 19,9 3,852 87,480,275 1,509 0,595 0,050 4,788 
54 2,662 31,4 15,95 6789 8,902 0,139 0,007 16,47 2,225 61,380,436 1,547 0,105 0,051 4,969 
55 3,86327,96 19,09 89,53 11,43 0,091 0,008 24,24 3,516 80,1 0,236 1,553 0,588 0,051 4,998 
58 4,06337,97 15,94 102,5 8,125 0,135 0,007 16,56 3,513 190,30,189 1,581 0,030 0,051 5,135 
69 2,088 22,8 15,85 117,4 10,29 0,133 0,006 17,24 3,167 99,870,829 1,715 0,145 0,053 5,8 
83 3,61743,73 19,8 129,7 8,016 0,102 0,006 20,51 4,192 280 0,214 1,874 0,035 0,056 6,626 
112 4,60737,36 12,55 107,6 10,48 0,15 0,009 24,1 3,968 218,50,153 2,219 0,102 0,061 8,54 
113 2,023 44,9 13,9 95,94 10,2 0,127 0,007 15,98 3,098 132,30,528 2,244 0,163 0,061 8,683 
130 3,49420,12 13,51 126,2 10,85 0,121 0,008 16,46 4,198 222,20,322 2,562 0,164 0,065 10,59 
132 3,307 33,4 11,94 113,7 11,22 0,11 0,006 24,89 3,261 129,40,289 2,596 0,32 0,066 10,8 
137 3,99839,12 19,97 75,7 10,2 0,136 0,009 21,44 3,764 254,40,192 2,756 0,121 0,068 11,82 
152 3,42428,23 15,65 50,86 11,2 0,142 0,007 22,12 3,065 174,80,294 3,131 0,208 0,072 14,32 
154 2,95530,18 18,31 129,6 8,957 0,093 0,008 23,31 2,596 153,70,371 3,177 0,201 0,073 14,63 
174 2,62734,28 10,11 63,98 9,363 0,143 0,011 17,82 2,956 295 0,424 3,63 0,116 0,078 17,87 
180 3,24229,67 19,18 94,69 11,27 0,08 0,007 23,63 3,317 161,80,317 3,782 0,673 0,079 19 
196 3,74 23,39 11,3 82,27 9,996 0,119 0,011 20,46 3,179 299,70,268 4,409 0,206 0,086 23,92 
198 2,81427,25 12,29 101,5 10,99 0,084 0,008 20,1 3,518 235,90,427 4,748 0,507 0,089 26,73 
202 2,82625,25 16,14 123,8 9,668 0,148 0,006 21,67 2,374 256,5 0,44 4,849 0,124 0,09 27,58 
204 4,71333,01 15,22 102,4 9,035 0,12 0,007 19,11 2,292 251,70,154 5,034 0,151 0,092 29,18 
218 2,78541,83 12,79 102,7 9,836 0,121 0,007 20,41 2,438 288,90,339 6,319 0,226 0,103 41,04 
221 2,49820,37 17,47 95,7 11,2 0,118 0,008 23,94 2,264 186,90,615 6,512 0,562 0,104 42,94 
231 4,8 44,24 17,69 94,61 11,71 0,115 0,009 20,9 2,721 271,80,174 7,912 0,627 0,115 57,5 
234 2,27535,36 19,91 124,9 11,66 0,096 0,008 23,8 2,229 209,60,528 9,414 1,171 0,125 74,63 




Оптимальним значенням критеріїв якості ГА відповідають: радіус і 
довжина внутрішнього патрубка, радіус камери ГВК, частота обертання ва-
ла ГМ і маса ЗРЕ ГР, які знаходяться біля мінімальних значень; довжина 
камери ГВК і амплітуда осциляції ЗРЕ ГР, що розташовані біля своїх серед-
ніх значень; діаметр, переміщення ЗРЕ ГР і сумарна жорсткість пружини, 
які знаходяться біля своїх максимальних значень. Отримані в результаті 
розв’язання оптимізаційної задачі значення оптимальних параметрів ГА дозво-
ляють, вже на попередньому етапі проектування, проводити їх раціональний 
вибір, завдяки чому зменшується час на проектування. Зауважимо, що 
отримані в результаті розв’язання оптимізаційної задачі значення діаметра 
ЗРЕ ГР, діаметра його каналів, радіуса внутрішнього патрубка і радіуса ка-
мери ГВК, відповідно до рекомендацій роботи [110], необхідно вибирати з 
ряду, що рекомендується. Потрібно зазначити, що маса ГВК не перевищує 
середню масу серійного гідроапарата з аналогічним діаметром умовного 
проходу. Експериментальні дослідження ГВК, наведені в п. 4.1, показали 
гарний збіг розрахункових та експериментальних даних. 
Проведений кореляційний аналіз між критеріями оптимізації для при-
значеного діапазону зміни параметрів дозволив встановити відсутність лі-
нійного зв’язку між парами критеріїв та парами – критерій і параметр (до-
буток параметрів). Це дозволяє стверджувати, що вибрані критерії оптимі-
зації є незалежні, і їх використання для оптимізації ГР із ГВК є цілком пра-
вомірним. 
Таким чином, розроблено методику багатокритеріальної оптимізації 
ГА, збудованого з використанням ГР із ГВК, яка дозволяє визначити їх ро-
бочі й конструктивні параметри, підвищити показники технічного рівня ГА 
та ефективність його використання. 
 
5.2. Методика розрахунку й проектування гідроагрегату обертання 
Розроблено методику розрахунку й проектування ГА обертання 
(рис. 5.1). ЇЇ подано у вигляді загальної послідовності розрахунку їх конс-
труктивних та робочих параметрів із наступною перевіркою динамічних 
властивостей та показників технічного рівня. Розроблена методика містить 
вихідні дані та усі операції, які необхідно виконати в процесі розрахунку та 
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На першому етапі аналізують схемні рішення ГА, визначають його 
схемну реалізацію, вибирають РР, проводять вибір типів насоса, ГМ, розпо-
дільної та регулюючої апаратури, визначають розміри трубопроводів та 
підвідних каналів. Це виконують згідно з відомими методиками [82] та ін. 
На другому етапі проводять попередній розрахунок робочих парамет-
рів насоса, ГМ, клапана тиску, запобіжного клапана, ГР, тепловий розраху-
нок ГА, визначають діапазон зміни температури РР і її газовміст. При про-
веденні цього етапу враховують, що усі елементи ГА повинні мати стандарт-
ні з’єднувальні розміри та працювати у визначеному діапазоні тиску. Про-
водять аналіз вимог щодо статичних та динамічних характеристик елемен-
тів ГА. При проведенні цього етапу використовують дані, отримані при ана-
літичних дослідженнях параметрів ГА та ГР із ГВК (розділ 3). 
Під час виконання третього етапу визначають межу квазістаціонарно-
сті гідродинамічних процесів, що враховують при обчисленні коефіцієнтів 
витрат та втрат, гідравлічного опору, тертя. Проводять перевірку умови 
працездатності ГВК (умови підсилення в ньому пульсацій тиску), в разі по-
треби корегують його конструктивні розміри. Ці дії повторюють доти, доки 
умова підсилення пульсацій тиску не буде виконана. 
На четвертому етапі, використовуючи математичні моделі робочих 
процесів насоса, ГМ, запобіжного клапана, ГР, ГВК та клапана тиску, про-
водять вибір конструктивних та робочих параметрів ГВК, визначають па-
раметри пружини й критичну швидкість осциляції ЗРЕ ГР. Проводять пере-
вірку умови відсутності застою ЗРЕ ГР. Якщо ця умова не виконується, ко-
регують параметри пружини. Виконують розрахунок статичних та динаміч-
них характеристик ГР із ГВК та їх відповідність заданим. Якщо ця умова не 
виконується, корегують конструктивні та робочі параметри ГР із ГВК. До-
кладна методика розрахунку ГР із ГВК наведена в табл. 5.2. 
На п’ятому етапі використовують математичну модель робочого про-
цесу ГА обертання та проводять оптимізацію його конструктивних та робо-
чих параметрів. 
Шостий етап передбачає перевірку вимог щодо статичних та динаміч-




вимоги виконані не в повному обсязі, то повертаються до виконання опти-
мізації параметрів ГА. Проводять повторну оптимізацію параметрів ГР із 
ГВК. 
При виконанні вимог щодо статичних та динамічних характеристик 
ГА обертання, показників його технічного рівня, на сьомому етапі викону-
ють розробку креслень загального вигляду ГА, окремих його елементів та 
вузлів. 
 
Таблиця 5.2 – Методика розрахунку ГР із ГВК 
Вихідні дані для 
розрахунку 
Тип РР, геометричні параметри ГВК 
1. Витрата рідини, 
що подається до 
ГМ 
            tptpttxbxtq 322
2
ЗРЕвікЗРЕ3 2Re,   
2. В’язкість РР  tft   
3. Подача насоса      tqtqtq н.витн.геомн   
4. Пульсації тиску 
на виході з насоса 
  tatp  sinpн , де pa  – амплітуда пульсацій тиску 
5. Витрата через 
щілину ГР 
   tpGtq щщщ   
6. Провідність щі-
лини ГР        ttxbxtG  2Re,
22
ЗРЕвікЗРЕщ  
7. Густина РР  tf  
8. Коефіцієнт ви-
трати щілини ГР 




   








10. Втрата тиску в 
щілині ГР 
     tрtрtp 21щ   
11. Провідність 
отворів гільзи ГР 
     tAіtG  2Re ггг , де і – кількість отворів у гільзі; 
гA  – площа одного отвору, м
2 
12. Витрата через 
ГР 
         tqtqtqtqtq осцствитщГР   
13. Діаметр ЗРЕ 











 , допv  – допустима швид-




Продовження табл. 5.2. 
14. Максимальний 
хід ЗРЕ ГР 
 0,020,01maxЗРЕ х  
15. Довжина ЗРЕ 
ГР 
  ЗРЕЗРЕ 65 dl   













чого вікна ГР 
0зmaxЗРЕГР  к.вік nхАb  , де 0зn  – кількість вікон 
18. Товщина стінок 
каналів та трубо-
проводів 
)200( тр.доптрГАмінтр. Gdр , де ГАр  – тиск у ГА, 




 *гГАсум ;; VtpfE  , де *гV  – вміст газу в РР 
20. Швидкість по-
току рідини в ро-
бочих вікнах ГР 
    вікЗРЕ 2Re, ptхv   
21. Об’єм камери 
керування ГР 
тЗРЕ202 AхVV  , де 20V  – максимальний об’єм камери 




 LDdldfk ,,,, 22уп  , де уd  – діаметр умовного про-
ходу, м; d2 і l2 – відповідно діаметр і довжина внутрі-
шнього патрубка ГВК, м; D  і L – відповідно діаметр і 
довжина камери ГВК, м 
23. Умова відсут-
ності застою ЗРЕ 
ГР 
     















де індексом * позначені значення сумарної сили меха-
нічної та рідинної пружин, розраховані для значень 
ЗРЕx , при яких відбулася зупинка ЗРЕ ГР 
24. Умова виник-
нення кавітації в 
камері керування 
ГР 





Закінчення табл. 5.2 
25. Критерій 
режиму течії в 
ГР 
tvd  трRe  





























































































де t  – час, с; спрΣ і 0прx  – сумарна жорсткість, Н/м, і попередній 
підтиск пружини, м;   – радіальний зазор, м; ЗРЕx  – переміщення 
ЗРЕ, м, з урахуванням осциляції; ЗРЕsign x – функція Кронекера від 
ЗРЕx ; прD  і прn  – відповідно діаметр, м, і кількість робочих витків 
пружини; ЗРЕL  – довжина ЗРЕ, м; μ  – коефіцієнт динамічної 
в’язкості РР, Па . с; котр.k  – коефіцієнт, значення якого знаходиться в 
межах 0,19–0,21; трk  – безрозмірний коефіцієнт тертя, який враховує 
положення ЗРЕ в гільзі; ЗРЕd , ЗРЕе.l  – відповідно діаметр ЗРЕ, м, і 
ефективна довжина контакту між ним та гільзою, м 
27. Гідроди-
намічна сила, 
що діє на ЗРЕ 
ГР 
        coscos2 осцЗРЕiносцЗРЕгдгд xtxdt
d
kxtxctF , 




    0ЗРЕпрпр xtxctF   
29. Втрати ти-
ску в ГР вікщГР
ppp   
 
При цьому враховують технологічність конструкції та можливості за-
воду-виробника. При проектуванні ГА обертання необхідно враховувати 
такі особливості: 
– недопущення виникнення кавітації у розробленому ГР із ГВК; 
– для усунення резонансу в ГА необхідно, щоб частота власних коли-




проводі і розраховується за формулою з роботи [100], не співпадала з часто-
тою вимушених коливань. Для цього потрібно використовувати блочно-
модульний монтаж гідроапаратури, а кріплення трубопроводу має бути час-
тим, виконаним відповідно до рекомендацій роботи [24]; 
– для запобігання виникнення гідравлічних ударів та руйнування тру-
бопроводів у ГА обертання необхідно: не допускати великих швидкостей 
РР у трубопроводах та з’єднувальних каналах; обмежити час спрацювання 
розподільних пристроїв; з урахуванням часу спрацювання розподільних 
пристроїв вибирати відповідну довжину каналу чи трубопроводу; встанов-
лювати у ГА запобіжний клапан та гасителі гідравлічних ударів [100]; 
– для автоматизації режиму розвантаження запобіжного клапана вста-
новлювати ГР з електрокеруванням. 
 
5.3. Оцінка показників технічного рівня гідроагрегату обертання з 
розробленим гідророзподільником із гідравлічним вібраційним контуром 
Оцінку технічного рівня виконували порівнянням сукупності показ-
ників якості ГА обертання, що проектується, з відповідною сукупністю по-
казників аналога [37]. Важливим показником, який визначає доцільність 
виробництва й впровадження в промисловість ГА, що розробляється, є еко-
номічний ефект. Тому, перед тим як провести оцінку технічного рівня ГА з 
ГР із ГВК, проводили розрахунок економічної ефективності від упрова-
дження до виробництва розроблених ГР із ГВК і використання їх у ГА. За-
уважимо, що всі розрахунки проводилися за станом цін на 01.07.2009 р. 







пргр ПBPE , 
де t – період випуску й реалізації виробу, приймали t = 5 років; Вt – вартісна 
оцінка витрат на виробництво ГА в t-му періоді, грн; Рt – вартісна оцінка ре-
зультатів виробництва в t-му періоді, грн; Ппрt – податок на прибуток в t-му 
періоді, грн; t – коефіцієнт дисконтування результатів, який враховує фак-






 tt E , 
де Епр – коефіцієнт приведення результатів і витрат, зіставлений з ураху-
ванням фактора часу, Епр = 0,1 [80]; t – кількість років, що відокремлюють 
результати цього року від кінця розрахункового періоду. 
 
Таблиця 5.3 – Коефіцієнт дисконтування витрат [80] 
Значення коефіцієнта за роками Коефіцієнт дисконтування витрат 
1 2 3 4 5 
t 1,61 1,464 1,331 1,21 1,1 
 
Величину вартісної оцінки результатів виробництва в t-му періоді Рt 
визначали за формулою [136] 
фодЦP Nt  , 
де Цод – ціна одиниці виробу, що проектується, грн [89]; Nф – фактичний річ-
ний обсяг продажу, шт., з урахуванням ступеня ризику β = 5 %, який визна-
чали за формулою 
 1001річф  NN , 
де Nріч – річний обсяг випуску виробів, шт. 
Величину вартісної оцінки витрат на виробництво виробу в t-му пері-
оді Вt визначали за формулою 
річповнCB Nt  , 
де Сповн – повна собівартість одиниці виробу, грн, яка визначалась із [89]. 








де % Ппрt – затверджений відсоток податку на прибуток, % Ппрt = 25 %. 
Розрахунок величини госпрозрахункового економічного ефекту про-
водили для ГА обертання (ГА верстата для намотування обмоток електро-





Таблиця 5.4. – Результати розрахунку величини госпрозрахункового 




















ГР 2692 35 33 2071 72485 88836 4905,3 11446 76858 
ГА 102180 5 5 78600 393000 510900 35370 82530 554189 
 
З табл. 5.4 видно, що при реалізації одного ГА верстата для намоту-
вання обмоток електродвигунів величина госпрозрахункового економічного 
ефекту Егр, що залишається у розпорядженні підприємства, становить 
82530 грн за 5 років, а одного ГР із ГВК – 11446 грн. Таким чином, вироб-
ництво розробленого ГА є цілком економічно обґрунтованим. 
Для оцінки технічного рівня ГА використовували такі основні показ-
ники [111]: класифікаційні, для ГА-аналогів; оціночні, згідно з якими оці-
нюють технічний рівень і якість, а саме, призначення; конструктивні; на-
дійності; економного використання матеріалу; економного використання 
енергії; ергономічні. Зауважимо, що згідно з [111] допускається викорис-
тання додаткових показників. До класифікаційних показників належать: діа-
метр умовного проходу; значення номінального та максимального тиску в 
ГА; номінальні витрата та потужність; номінальний крутний момент; номі-
нальна тонкість фільтрації РР та інші. До оціночних показників належать: 
рівень тиску та діапазон його регулювання; точність підтримування заданих 
значень тиску та потужності; час зміни тиску при ступеневій зміні витрати 
від номінальної до мінімальної та навпаки; час перемикання; зона нечутли-
вості; гістерезис; нелінійність; статична неточність та інші. Зауважимо, що 
для ГА такі показники технічного рівня, як діаметр умовного проходу, ви-
трата, номінальний та максимальний тиск вибираються стандартизовані та 
визначаються залежно від потужності ГА, необхідної для забезпечення його 
функціонування. Інші показники залежать від точності підтримування, в за-





При розрахунку показників технічного рівня приймали, що номіналь-
ні значення тиску, витрати, витоки, ККД та надійність ГР із ГВК і без нього 
для варіантів аналога, проекту і еталона однакові.  
Ступінь відповідності параметрів оцінюваного ГА-еталона розраховува-
ли за формулою [136] 
e
iii PPI  , 
де Ii  – параметричний індекс і-го параметра; Рі та eiP  – відповідно значення 
і-го параметра, який характеризує споживчі властивості оцінюваного ГА й 
ГА-еталона. 
Показник уніфікації, який характеризує ступінь насиченості пристрою 
стандартизованими й уніфікованими деталями – коефіцієнт використання, 










де Пд – загальна кількість деталей, шт.; Пд.о – кількість оригінальних дета-
лей, шт. 








де Ii – величина параметричного індексу і-гo параметра; Ві – величина ваго-
мості і-го параметра. 
Рівень показників технічного рівня ГА визначали за формулою 
 
oIIK  ,                                                (5.3) 
де Іо – зведений індекс показників технічного рівня ГА-аналога. 
Зведений індекс показника технічного рівня розробленого ГА обер-
тання становить 0,972 (табл. 5.5) і, за класифікацією [37], відповідає вищій 
категорії якості (відповідає за технічним рівнем кращим аналогам). Конку-
рентоспроможність розробленого ГА, розрахована за залежністю (5.3), ста-





Таблиця 5.5 – Оцінка показників технічного рівня ГА 
Величина показників 
























































1. Час спрацювання ГР, 
с 0,2 0,1 0,1 0,5 1,0 0,09 0,045 0,09 
2. Перевищення тиску в 
ГА від номінального 
при різкому переванта-
женні системи, % 
10 8 8 0,8 1,0 0,04 0,032 0,04 
3. Гістерезис ГР, % 7,44 5,67 4,64 0,624 0,818 0,07 0,044 0,057 
4. Коефіцієнт нерівномір-
ності 0,099 0,075 0,071 0,717 0,947 0,08 0,057 0,076 
5.Точність підтримання 
тиску в ГА, % 
7,93 3,7 3,5 0,441 0,946 0,05 0,022 0,047 
6. Коефіцієнт викорис-
тання 
0,85 0,77 0,85 1,0 0,906 0,04 0,04 0,036 
7. Точність підтриман-
ня сили натягу дроту в 
ГА, % 
84 93 97 0,866 0,959 0,1 0,087 0,096 
8. Показник економного 
використання енергії 
(1/види енергії) 
0,5 1 1 0,5 1,0 0,03 0,015 0,03 
9. Однакові показники – – – 1,0 1,0 0,5 0,5 0,5 
Комплексний показник – – – – – 1 0,842 0,972 
 
Таким чином, розрахунковим шляхом установлено, що за показника-
ми технічного рівня розроблений ГА обертання з ГР із ГВК і гідравлічним 
зворотним зв’язком за тиском відповідає вищій категорії якості (відповідає 
за технічним рівнем кращим аналогам). Зведений індекс показника техніч-
ного рівня розробленого ГА становить 0,972, а конкурентоспроможність – 
1,154. При застосуванні розроблених ГА величина прибутку від упрова-





Проведені результати теоретичних та експериментальних досліджень 
дозволили створити новий ГА обертання, гідравлічна система керування 
якого містить слідкуючий ГР із гідравлічною осциляцією та гідравлічний 
зворотний зв’язок. Запропоновано як гідравлічний вібраційний контур ГР 
використовувати шунтувальний резонансний контур, що дозволяє спрости-
ти його конструкцію та за рахунок використання одного виду енергії під-
вищити надійність. 
Розроблено математичну модель робочого процесу ГА обертання, яка 
базується на його декомпозиції на вузли та зосередженні параметрів і ком-
плексно, порівняно з раніше відомими, враховує такі фактори, як: нестаціо-
нарність гідромеханічних процесів, властивості РР, змінність коефіцієнтів 
витрат, використання якої дозволяє більш докладно визначити вплив конс-
труктивних і робочих параметрів ГА на його характеристики, провести їх 
раціональний вибір. Співставлення результатів розрахунку з експериментом 
показало, що похибка розрахунків не перевищує 4,7 %, чим і визначається 
правомірність її використання. 
Виявлено такі особливості динаміки функціонування розробленого 
ГА обертання: 
– визначено вплив конструктивних параметрів ГВК на коефіцієнт під-
силення, що дозволяє удосконалити його конструкцію та зменшити габарити; 
– установлено взаємозв’язки між параметрами осциляції ЗРЕ ГР та 
його переміщенням, між сумарною жорсткістю пружини ГР та його точніс-
тю, що дозволяє обґрунтовано проводити їх вибір; 
– визначено вплив параметрів осциляції ЗРЕ ГР на умови виникнення 
кавітації, що дозволяє забезпечити його стабільну роботу. 
За отриманими лініями течії РР у камері гідравлічного вібраційного 
контуру в різні проміжки часу визначено області, які впливають на пульса-
ції тиску РР у резонансному контурі, що дозволяє обґрунтовано вибирати 
його конфігурацію. Теоретичним та експериментальним шляхом установ-
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лено, що об’єм камери, розташованої за внутрішнім патрубком, є рідинною 
пружиною, яка зсуває фазу вихідних пульсацій тиску. 
Розроблено інженерну методику розрахунку та проектування ГА обер-
тання з ГР із ГВК і гідравлічним зворотним зв’язком за тиском, включаючи 
багатокритеріальну оптимізацію параметрів, яка дозволяє пришвидшити 
створення й впровадження нових і модернізованих зразків таких ГА. Дове-
дено, що використання у ГА обертання розробленого ГР із ГВК та гідравліч-
ного зворотного зв’язку дозволяє збільшити на 5,3 % точність підтримання 
частоти обертання ГМ, зменшити на 12,1 % час регулювання та на 3,23 % – 
гістерезис. Доведено економічну ефективність від впровадження у вироб-
ництво та промисловість розробленого ГА обертання. 
Розроблені наукові положення та отримані результати дозволяють на-
далі створювати нові математичні моделі й досліджувати робочі процеси 
щодо ГА технологічних машин різних типів, які з конструктивної, техноло-
гічної та інформаційної точки зору мають ряд спільних ознак із розробле-
ним ГА обертання, що дозволяє скоротити час їх проектування. Результати 
впроваджено на СП ЗАТ «ХЕМЗ-ІРЕС» (м. Харків), ОА «Гідроапаратура» 
(м. Харків), ЗАТ «РЕММАШБУД» та в навчальний процес за спеціальністю 






Технічні характеристики гідроапаратів 
 
Таблиця А.1 – Технічні характеристики ГР 
Назва параметра Величини параметрів 
Умовний прохід, м 0,01 
Тиск на вході, МПа 10 (16) 
Тиск керування, не більше, МПа 5 
Тиск на зливі, не більше, МПа 0,5 
Витрата РР, при Δр = 1 МПа, м3/с 31083,0   
Внутрішня негерметичність, м3/с, не більше, 
при тиску на вході:             10 МПа 
                                              16 МПа 
 
5105   
5105,9   
Максимальний хід ЗРЕ, ЗРЕx , м 0,001 
Радіальний зазор ЗРЕ , м 6108   
Час спрацювання максимальний, с 0,8 
Гістерезис, не більше, % 1,8 
Чутливість, % 0,03 
Максимальна частота вхідних пульсацій, с–1 300 
Максимальна амплітуда вхідних пульсацій, МПа 0,6 
Експлуатаційні показники: 
    РР 
    діапазон температур РР, С 
    тонкість фільтрації, м 
 
Масло мінеральне ІГП–30 
45–55 
5101   
Термін безвідмовної роботи, с 9104,28   
Маса ЗРЕ, кг 0,186 
Маса (без РР), не більше, кг 2,3 
 
Таблиця А.2 – Технічні характеристики ГВК 
Назва параметра Величини параметрів 
Умовний прохід, м 0,01 
Тиск на вході, МПа 10 (16) 
Діаметр внутрішнього патрубка, м 0,006 
Діаметр камери, м 0,032 
Довжина внутрішнього патрубка, м 0,045 




Закінчення дод. А 
Таблиця А.3 – Технічні характеристики пружини 
Назва параметра Величини параметрів 
Середній діаметр пружини Dсер, м  0,013 
Відношення розмірів перерізу дроту 1 
Кількість витків, шт. 3,0 
Індекс, с 4 
Початковий міжвитковий зазор 
поперечних діаметрів дроту h, м 
310667,0   
Кількість точок контакту опорного 
витка з робочим, шт. 
2 
Кут зі шліфовки , радіан 0,25 
Коефіцієнт перекриття Θk 0,025 
Попередній підтиск пружини, м 5101   
Висота опорного витка в точках 
контакту з робочим витком (у частках 
від висоти дроту) δ, м 
0,13 
Зазор у вільному стані δz, м 0 
Густина матеріалу дроту ρ, кг/м3 7800 
Модуль пружності матеріалу Ест, 
2мН   11101,2   
Коефіцієнт Пуасона μ 0,3 
 
Основні частоти пульсацій деяких насосів: 
– шестеренний насос типу НШ 32 М-4: qном = 
31024,1   м3/с; 
рном = 20 МПа; п = 40 с
–1; z = 11; f = 440 Гц; 
– насоси радіально-поршневі регульовані на тиск 10 і 20 МПа: 
qном = 
41007,1   м3/с; рном = 20 (10) МПа; п = 16 с
–1; z = 18; f = 288 Гц; 
– насоси аксіально-поршневі з клапанно-щілинним розподіленням 
типу НА: qном = 
51075,8   – 4105,7   м3/с, рном = 32 МПа; п = 25 с
–1; z = 7; 
f = 150 Гц. 
 
Таблиця А.4 – Амплітуда коливань тиску аксіально-поршневої 
гідромашини з 7 поршнями Δр = 9 МПа, п = 16,67 с–1, навантаженого ГМ 
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